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Depuis plus de 10 ans, l'étude de microsystèmes (MEMS : MicroElectroMechanical Systems)
permettant la génération de puissance à petite échelle a fait l'objet d'une multitude de
recherches dans le but d'offrir une meilleure alternative par rapport aux piles
électrochimiques. Les premières études portant sur les microturbines à gaz ont permis de
révéler le potentiel des micromachines rotatives pour l'implantation de micro centrales
d'énergie sur une puce. La conception et la fabrication d'une première génération de
microturbopompe ont permis d'établir les lignes directrices pour la conception d'une
microturbine à cycle Rankine. Pour le bon fonctionnement d'un tel dispositif et pour en
améliorer ses performances, il est important de mieux comprendre le comportement des
écoulements internes influant sur le mouvement du rotor puisqu'ils ont été très peu étudiés. Le
but de la présente recherche est d'effectuer une étude détaillée des composantes secondaires
de la microturbopompe précédemment développée afin d'approfondir la compréhension des
phénomènes enjeux lors de son opération.
Dans la présente étude, des investigations expérimentales et des modèles approfondis ont été
faits sur les joints d'étanchéité hydrodynamiques, le palier axial hydrostatique, le palier radial
hydrostatique et l'écoulement radial secondaire. Combinée avec la modélisation de la turbine
multiétage et de la pompe hydrodynamique, l'intégration simultanée de toutes les composantes
a mis en évidence les interactions possibles entre les composantes. Ainsi, une nouvelle
configuration d'opération a été proposée permettant d'atteindre un niveau de performance
similaire aux essais antérieurs (295 kRPM), mais avec une pression d'alimentation du palier
axial réduite considérablement (-50%). Cette réduction de pression permet de se rapprocher
davantage de l'opération avec des paliers autosuffisants qui a même été expérimentée, pour
une première fois, à basse vitesse (77 kRPM). L'étude des joints d'étanchéité a démontré leur
performance à haute vitesse (5OkPa à 19OkRPM) et l'importance bénéfique des effets de
tension de surface. La pompe hydrodynamique a été caractérisée expérimentalement pour la
première fois avec un écoulement externe, montrant que sa performance est limitée par le joint
d'étanchéité. Pour la pompe avec un écoulement interne, un débit massique de 12 mg/s a été
pompé à une vitesse de 180 kRPM. Une différence notable a été mesurée entre les deux types
pompes implantés confirmant, pour une première fois, l'effet des forces centrifuges sur les
performances de la pompe hydrodynamique. L'amélioration de la modélisation du palier axial
a permis d'évaluer la position axiale du rotor en utilisant les pertes de pression et les débits
massiques mesurés expérimentalement dans Ie palier axial. La forte rigidité angulaire du palier
axial a également été mise en évidence. Finalement, les écoulements et le comportement
dynamique du palier radial ont été étudiés analytiquement et expérimentalement, permettant
de définir de nouveaux critères de conception afin d'éviter l'apparition d'instabilités
dynamiques.
L'étude plus approfondie des composantes secondaires de la microturbopompe a permis
d'améliorer la compréhension des phénomènes dominants lors de son opération. Une base de
compréhension supplémentaire a donc été établie pour le développement de micromachines
rotatives telles que la microturbine à cycle Rankine et les microturbines à gaz.




Je tiens tout d'abord à remercier mon directeur de recherche, Luc Frechette, qui m'a permis
d' œuvrer dans un domaine d'étude très passionnant. Par ses grandes connaissances, son
savoir-faire, sa méthodologie et son optimisme, il a changé ma façon d'aborder un problème
d'ingénierie. Sa patience, son dévouement envers ses étudiants et son intérêt marqué pour son
domaine de recherche sont exemplaires. Je suis grandement reconnaissant d'avoir eu la chance
d'apprendre et de travailler avec lui.
Je voudrais remercier le groupe de recherche Micros et plus particulièrement Mokhtar Liamini
pour son aide, ses conseils et également pour sa philosophie de la vie ainsi que Mathieu
Paquin et Pascal Newby pour leur bonne humeur et leurs judicieux conseils. Je veux remercier
également Changgu Lee et souligner le travail de pionnier qu'il a effectué. Je veux aussi
remercier le département de génie mécanique ainsi que l'Université de Sherbrooke pour tout
ce que vous m'avez permis d'accomplir. Pour leur support financier, je remercie grandement
le Programme des chaires de recherche du Canada (CRC), le Conseil de recherches en
sciences naturelles et en génie du Canada (CRSNG) et General Motors du Canada (GM).
Évidemment, je tiens à remercier mes amis et plus particulièrement Justin Samuel, Mathieu
Cloutier et Jean-Philippe Desbiens qui ont été d'un bon support moral et m'ont permis de me
changer les idées. Je prends l'occasion pour remercier Julie Sarah Doyon avec qui j'ai partagé
ma vie pendant une bonne partie de cette aventure. Je remercie tous mes amis banlieusards
pour nos réunions mémorables et je vous souhaite à tous de continuer à agrandir vos familles.
Finalement, je désire remercier ma famille. Ma sœur Geneviève pour sa gentillesse, son
support et son dévouement envers notre famille. Mon beau-frère, Jean-Phillip, pour les
nombreuses parties de golf et autres moments de détente qui ont été très appréciés. Mes trois
neveux, Benjamin, Edouard et Theodore pour leur enthousiasme et leur émerveillement. Mes
parents, Raymond et Jocelyne, qui m'ont tant donné ainsi que leur conjoint respectif, Sylvie et





1.1 Travaux antécédents 2
1.1.1 Turbine et microturbine 2
1.1.2 La microturbine à cycle Rankine 6
1.1.3 Présentation du fonctionnement de la microturbine Rankine 8
1.2 Performances, limitations et problématique 11
1.3 But de l'étude et contenu du présent mémoire 13
2 Modélisation des composantes axiales 15
2.1 La turbine multiétage 15
2.2 Pompe hydrodynamique visqueuse à rainures en spirale 18
2.2. 1 Influence des paramètres d'opération sur les performances de la pompe 20
2.3 Description et modélisation des joints d'étanchéité .23
2.3.1 Analyse du point de fonctionnement du joint d'étanchéité 25
2.3.2 Effets de la tension de surface dans le joint d'étanchéité 29
2.4 Description et modélisation du palier axial hydrostatique au gaz 32
2.4.1 Modélisation des pertes de pression principales du palier axial 34
2.4.2 Validation expérimentale de la modélisation du palier axial 50
2.4.3 Comportement quasi statique du palier axial 53
2.5 Description et modélisation de l'écoulement radial secondaire 60
2.6 Analyse dynamique du palier axial 64
2.6.1 Le palier axial 65
2.6.2 Considération du palier axial d'origine et système à deux paliers 69
2.7 Conclusion de l'analyse des composantes axiales 70
3 Modélisation globale de la microturbine 73
3.1 Intégration des composantes et interactions 73
3 . 2 Méthodologie de modélisation des forces et moments sur le rotor 74
3.3 Caractérisation de l'équilibre axial 77
3.3.1 Limites de la configuration nominale pour le pompage à vide (sans eau) 78
3.3.2 Proposition de solution pour l'équilibre axial lors de pompage à vide 79
3.3.3 Configuration pour la pompe avec de G eau 84
3.4 Source de rigidité négative dans le palier radial 85
3.5 Équilibre angulaire 87
?
3.6 Vitesse d'opération critique 91
3.7 Equilibre en puissance 92
3.8 Rappel des procédures d'opération générales 97
4 Caractérisation Expérimentale 99
4.1 Montage expérimental et identification des dispositifs à l'étude 99
4.1.1 Pertes de pression à l'entrée et la sortie de la turbine 102
4.2 Opération à basse pression d'alimentation du palier axial 103
4.3 Palier axial hydrostatique au gaz 107
4.3.1 Mesures statiques du palier axial 109
4.3.2 Ajustement des mesures expérimentales antérieures 112
4.4 Les joints d'étanchéité 113
4.4.1 Pressurisation via les joints d'étanchéité 114
4.4.2 Temps de pressurisation des joints d'étanchéité 1 18
4.5 La pompe hydrodynamique 119
4.5.1 Courbe de caractérisation de la pompe 120
4.5.2 Caractérisation du débit maximal de la pompe 121
4.5.3 Caractérisation de la différence de pression maximale de la pompe 123
4.6 Pompe et composantes de scellement : performances et limitations 124
4.6.1 Performances maximales du joint d'étanchéité 124
4.6.2 Limitation du joint d'étanchéité à 18OkRPM 126
4.6.3 Défaillance de la pompe et des composantes de scellement 127
4.7 Vérification de la géométrie des dispositifs actuels 129
4.7.1 Technique de mesure 130
4.7.2 Mesures effectuées sur le palier axial 130
4.7.3 Mesures concernant le palier radial et son désalignement 131
4.7.4 Observation de couches d'oxyde autre que dans le palier radial 134
4.7.5 Mesures de l'entrée de la turbine et de l'entrée du joint d'étanchéité 136




5.3 Joint d'étanchéité 142
5.4 Palier axial 144
5.4.1 Analyse dynamique des paliers axiaux 146
Vl
5.5 Écoulement radial secondaire 147
5.6 Palier radial 148
5.7 Modélisation Globale 150
5.7.1 Intégration de toutes les composantes 150
5.8 Expérimentation générale des dispositifs 152
5.8.1 Vérification de la géométrie 152
5.9 Opération du dispositif 153
5.9.1 Procédures d'opération 153
5.9.2 Cas d'intérêts 153
5.9.3 Essais à haute vitesse et défaillance 154
A Modélisation du palier radial au gaz 157
A.l Présentation et motivation du choix du palier 157
A. 1 . 1 Mode d'opération (hydrostatique, hydrodynamique et hybride) 159
A.l.2 Modèle masse-ressort-amortisseur, instabilité et débalancement 160
A.l.3 Effet à considérer dans la modélisation 161
A.2 Modélisation de l'écoulement fluidique 163
A.2.1 Modèle analytique 164
A.2.2 Modèle Numérique 176
A.2.3 Comportement du palier radial et validation du modèle numérique 182
A.3 Simulation du comportement dynamique du palier radial 187
A.4 Procédure d'opération 191
A.4.1 Passage aux fréquences naturelles 192
A.4.2 Influences et limitations des conditions d'opération ..193
A.4.3 Résistance aux excitations externes abruptes 196
A.4.4 Récapitulation des limitations du palier radial 197
B Caractérisation expérimentale du palier radial 199
B.l Alimentation du palier radial 199
B.2 Comportement expérimental du palier radial 200
B.3 Couche d'oxyde dans le palier radial 201
B.3.1 Effet de la variation du gap.... 202
B.4 Pertes de pression additionnelles 203
B.5 Paramètres influant sur les mesures expérimentales du palier radial 204
B.6 Estimation de la géométrie du palier radial 205
B.7 Fréquences critiques d'opération 206
Vil
B.7.1 Passage aux fréquences critiques 207
C Ecoulement radial du palier axial 209
D Ecoulement radial secondaire 211
E Complément de l'analyse dynamique 217
E.l Simulation dynamique du palier axial 217
E.2 Analyse dynamique du palier axial d'origine 218
E.2.1 Modélisation du palier axial d'origine : 219
E.2.2 Comportement dynamique du palier axial d'origine 220
E.3 Considération dynamique de deux paliers axiaux simultanément 222
F Essais HAUTE VITESSE et cas d'intérêts 225
F.l Démarrage et accélération 225
F.l.l Opération du palier axial 225
F. 1.2 Opération du palier radial 227
F.l.3 Ouverture et fermeture des différents ports , 227
F.2 Haute vitesse 228
F.2.1 Préparation aux essais haute vitesse 229
F.2.2 Essais haute-vitesse..... 229
F.3 Exploration de cas d'intérêts 235
F.3.1 Opération du rotor sans un débit direct dans le palier radial 235
F.3.2 Vérification de fuites notables dans le système 236
F.3.3 Pertes de pression au travers du joint d'étanchéité et du palier axial 237
F.3.4 Appréciation du temps de pressurisation 238
F.3.5 Réaction du dispositif en opération à une forte perturbation 239
F.4 Analyse des modes de défaillance 242
F.4.1 Conditions d'opération lors du bris des dispositifs 243
F.4.2 Aspect structural 244





Figure 1-1 : Présentation de divers types de turbine , 3
Figure 1-2 : Les deux types de turbines qui sont implantées à petite échelle 5
Figure 1-3 : Cycle de Rankine standard pour la génération de puissance 6
Figure 1-4 : Représentation simplifiée de la microturbine 7
Figure 1-5 : Représentation des cinq couches qui forment le dispositif. 8
Figure 1-6 : Schéma simplifié de la microturbine actuelle 9
Figure 1-7 : Schéma détaillé des principales composantes de la microturbine actuelle .10
Figure 1-8 : Images du dispositif fabriqué et présentation des différentes composantes 10
Figure 1-9 : Dommage lors de l'étape de démarrage et lors de l'opération à haute vitesse 12
Figure 2-1 : Présentation des multiples étages de pales du stator et du rotor de la turbine. ...... 16
Figure 2-2 : Illustration du modèle empirique de la turbine 17
Figure 2-3 : Présentation de la micropompe visqueuse 18
Figure 2-4 : Performance de la micropompe pour un pompage vers le centre 19
Figure 2-5 : Influence de la température du fluide de travail de la pompe 21
Figure 2-6 : Influence du sens de pompage de la pompe 22
Figure 2-7 : Présentation des composantes de scellement 24
Figure 2-8 : Modélisation de l'écoulement gazeux au travers du joint d'étanchéité 24
Figure 2-9 : Validation du comportement du joint d'étanchéité 26
Figure 2-10 : Limitation de la pompe à pompage externe par le joint d'étanchéité 27
Figure 2-11 : Évolution du ratio massique et volumique lors d'un pompage vers l'intérieur.. .28
Figure 2-12 : Évolution des ratios massique et volumique 29
Figure 2-13 : Illustration des forces enjeux au joint d'étanchéité 30
Figure 2-14 : Illustration des forces de tension de surface selon la nature de la surface ...31
Figure 2-15 : Considération de la tension de surface dans le joint d'étanchéité 32
Figure 2-16 : Présentation du palier axial et de sa géométrie 33
Figure 2-17 : Points stratégiques de l'écoulement fluidique au travers du palier axial 34
Figure 2-18 : Approche retenue pour résoudre l'écoulement radial du palier axial 41
Figure 2-19 : Nomenclature du palier axial pour l'équation de Reynolds généralisée 42
Figure 2-20 : Définition du domaine de calcul et des conditions frontières 43
Figure 2-21 : Profil de pression pour un palier axial à fente circonférentielle et à orifice 44
Figure 2-22 : Résultats de l'analyse numérique du palier axial 45
Figure 2-23 : Illustration du blocage à la frontière interne du palier axial 47
Figure 2-24 : Comparaison du comportement du palier axial 53
Figure 2-25 : Comportement quasi statique du palier axial 54
Figure 2-26 : Définition du système d'axe et distribution des orifices du palier axial 56
Figure 2-27 : Principe de la rigidité angulaire et définition des angles du palier axial 57
Figure 2-28 : Analyse de la rigidité angulaire du palier axial 58
Figure 2-29 : Influence de l'inclinaison du rotor sur le comportement du palier axial 59
Figure 2-30 : Vue de coupe des composantes de l'écoulement radial secondaire 61
Figure 2-31 : Sections de la modélisation de l'écoulement radial secondaire 62
Figure 2-32 : Chute de pression dans les composantes de l'écoulement radial secondaire 63
Figure 2-33 : Variation du débit massique et de la force dans l'écoulement radial secondaire 63
IX
Figure 2-34 : Volume de contrôle de l'analyse dynamique du palier axial 65
Figure 2-35 : Délimitation de la zone d'instabilité dynamique du palier axial 68
Figure 2-36 : Gap maximal d'opération du palier axial s 68
Figure 3-1 : Interaction entre les composantes de la microturbine 74
Figure 3-2 : Discrétisation du champ de pression autour du rotor. 75
Figure 3-3 : Forces provenant du champ de pression autour du rotor 78
Figure 3-4 : Pressurisation du centre du dispositif par le joint d'étanchéité 80
Figure 3-5 : Illustration de la très grande rigidité de la combinaison des joints d'étanchéité... 81
Figure 3-6 : Temps de pressurisation du volume interne du joint d'étanchéité 83
Figure 3-7 : Force maximale produite par la pompe à pompage vers le centre 85
Figure 3-8 : Illustration du phénomène d'instabilité statique dans le palier radial 86
Figure 3-9 : Correction du phénomène par la pressurisation du dessous du rotor 86
Figure 3-10 : Palier radial à 4 plénums 87
Figure 3-11 : Sources de moments pouvant induire un mouvement angulaire 88
Figure 3-12 : Illustration des limites d'opération dynamique de la microturbine 92
Figure 3-13 : Puissance dissipée autour du rotor (sans eau) 94
Figure 3-14 : Puissance dissipée autour du rotor (eau dans la pompe) 95
Figure 3-15 : Puissance dissipée autour du rotor (eau dans la pompe et le joint d'étanchéité) 95
Figure 3-16 : Exemple des surfaces de puissance permettant d'établir la vitesse d'équilibre ..96
Figure 3-17 : Impact du contact de l'eau avec le rotor sur la vitesse d'équilibre 97
Figure 4-1 : Présentation des composantes permettant la caractérisation expérimentale 100
Figure 4-2 : Illustration des ports d'accès menant aux composantes du dispositif 101
Figure 4-3 : Vue de coupe de l'écoulement principale dans la turbine 102
Figure 4-4 : Pertes de pression importantes à l'entrée et la sortie de l'écoulement principal. 103
Figure 4-5 : Configuration expérimentale de la configuration à ports fermés 104
Figure 4-6 : Étude de la plage d'opération du palier axial du dispositif A 105
Figure 4-7 : Exemple de variation du comportement du palier axial actuel 108
Figure 4-8 : Variation de la plage d'opération admissible du palier axial 112
Figure 4-9 : Comparaison entre les mesures du palier axial et la modélisation 113
Figure 4-10 : Pressurisation expérimentale des centres par les joints d'étanchéité 114
Figure 4-1 1 : Estimation des gaps aux joints d'étanchéité en ne supposant aucune fuite 115
Figure 4-12 : Illustration de la rigidité de la configuration à ports fermés 116
Figure 4-13 : Comparaison de l'estimation des gaps au joint d'étanchéité et au palier axial. 117
Figure 4-14 : Vérification de l'étanchéité de la tuyauterie des joints d'étanchéité 118
Figure 4-15 : Caractérisation de la pompe à pompage externe sur le dispositif D 120
Figure 4-16 : Caractérisation de la pompe hydrodynamique sans pressurisation 121
Figure 4-17 : Caractérisation de la pompe hydrodynamique sans débit massique 123
Figure 4-18 : Apparition de bulles d'air à la sortie de la pompe 126
Figure 4-19 : Illustration des couches C et D à l'état de gaufre et numérotation des puces ... 132
Figure 4-20 : Impact d'un cas extrême du désalignement des couches C et D 134
Figure 4-21 : Photographie au microscope optique du dessus de la puce du bas #4 135
Figure 4-22 : Photographie au SEM du dessus de la puce #4 à divers endroits 136
Figure 4-23 : Géométrie de l'entrée de la turbine et áu joint d'étanchéité 137
Figure 4-24 : Impacts de la géométrie réelle du stator j 138
?
Figure A-I : Position du palier radial à l'intérieur de la microturbine 157
Figure A-2 : Écoulement fluidique au travers du palier radial 157
Figure A-3 : Principe de base du palier radial hydrostatique 158
Figure A-4 : Nomenclature du palier radial 158
Figure A-5 : Modélisation du comportement dynamique du palier radial à gaz 160
Figure A-6 : Représentation des enceintes d'alimentation du palier radial 162
Figure A-7 : Discrétisation du palier radial en une série d'écoulements en parallèle 164
Figure A-8 : Profil de pression au travers du palier radial 167
Figure A-9 : Illustration du principe de base du palier radial 167
Figure A-IO : Rigidité adimensionnelle du palier radial en fonction du nombre de Re* 169
Figure A-Il : Performance du palier radial pour différents espacements 170
Figure A-12 : Limite de stabilité du palier radial isotropique 171
Figure A-13 : Paramètres d'opérations optimales pour le palier radial isotropique 172
Figure A-14 : Variation de la rigidité K du palier radial isotropique en fonction de e. 173
Figure A-15 : Création d'un moment du à l'asymétrie du champ de pression dans le palier. 174
Figure A- 16 : Illustration de la technique de calcul du centre de pression 175
Figure A-17 : Moment créé par le palier radial selon le déplacement du rotor 176
Figure A-18 : Dornaine d'études de l'écoulement dans le palier radial... 177
Figure A-19 : Exemple de maillage du domaine de calcul 177
Figure A-20 : Illustration de la correction effectuée sur le débit calculé analytiquement 180
Figure A-21 : Profil de pression dans le palier radial provenant de l'analyse numérique 181
Figure A-22 : Performance du palier radial selon le modèle numérique 182
Figure A-23 : Comparaison entre le modèle numérique et les mesures expérimentales 183
Figure A-24 : Comparaison entre le modèle numérique et la modélisation de Liu 184
Figure A-25 : Illustration du principe d'anisotropie dans le palier radial 184
Figure A-26 : Différence entre le palier radial isotropique et anisotropique 185
Figure A-27 : Performance du palier radial anisotropique selon le modèle numérique 186
Figure A-28 : Illustration de la limite dynamique supérieure du palier radial 187
Figure A-29 : Système d'axe pour les forces hydrodynamiques et d'amortissement 188
Figure A-30 : Illustration du comportement dynamique du palier radial 190
Figure A-3 1 : Amplitude maximale du rotor en fonction de la vitesse de rotation 191
Figure A-32 : Caractéristiques du palier radial en fonction du fluide de travail 194
Figure A-33 : Caractéristiques du palier radial en fonction de la pression de sortie 195
Figure A-34 : Accélération procurant un déplacement du rotor de 1 µp? 197
Figure B-I : Configurations expérimentales utilisées pour l'alimentation du palier radial. ... 199
Figure B-2 : Comparaison des mesures de Lee au modèle actuel du palier radial 200
Figure B-3 : Photographies au SEM de la couche d'oxyde dans le palier radial du bas #6 ....201
Figure B-4 : Photographies au SEM de la couche d'oxyde dans le palier radial 202
Figure B-5 : État sommaire de la couche d'oxyde dans le palier radial oxydé 202
Figure B -6 : Comparaison des mesures de Lee au modèle actuel du palier radial 204
Figure B-7 : Variation du comportement du palier radial selon les divers paramètres 205
Figure B-8 : Comportement global du palier radial 206
Figure E-I : Exemple de comportement dynamique du palier radial 218
Figure E-2 : Présentations résistances fluidiques principales des paliers axiaux 219
Figure E-3 : Volume de contrôle de l'analyse dynamique du palier axial d'origine 220
Xl
Figure E-4 : Instabilité dynamique du palier axial d'origine 221
Figure E-5 : Exemple de comportement dynamique du palier axial d'origine 221
Figure E-6 : Simulation du comportement dynamique du système à deux paliers axiaux 224
Figure F-I : Performances du palier axial pour une pression d'alimentation de 82 kPa 226
Figure F-2 : Vérification de la procédure d'opération du palier axial 226
Figure F-3 : Caractérisation à basse pression du palier axial du dispositif C 229
Figure F-4 : Paramètres dominant la pression sous le rotor 233
Figure F-5 : Comparaison des débits entrant et sortant du dispositif 237
Figure F-6 : Caractérisation des pertes de pression d'un écoulement entrant par la pompe... 238
Figure F-7 : Pressurisation du dispositif par l'entrée de la pompe 238
Figure F-8 : Variation des paramètres lors de la pressurisation du centre du dispositif G 239
Figure F-9 : Paramètres d'opération du dispositif lors de l'accélération du rotor 241
Figure F-IO : Niveau de performance du palier axial selon la modélisation 242
Figure F-Il : Photographies de l'état des puces #7 et #4 244
Figure F- 12 : Photographies au SEM de la paroi mince du palier axial de diverses puces ....245
XIl
LISTE DES TABLEAUX
Tableau 2-1 : Profil de pression de référence 16
Tableau 2-2 : Mesure du diamètre moyen des orifices du palier axial 51
Tableau 3-1 : Exemple de l'impact potentiel de la fermeture des ports du dispositif 81
Tableau 3-2 : Moments induits sur le rotor lors d'un déplacement radial du rotor 89
Tableau 3-3 : Rappel des caractéristiques géométriques et fluidiques des composantes ,...94
Tableau 4-1 : Identification des dispositifs utilisés lors des essais expérimentaux 101
Tableau 4-2 : Aires de section aux différents endroits de l'écoulement principal 102
Tableau 4-3 : Paramètres d'opération lors de l'étude de la plage d'opération du palier axial 105
Tableau 4-4 : Paramètres d'opération sommaires lors de l'étude du palier axial 106
Tableau 4-5 : Estimation du gap au palier axial du dispositif G 109
Tableau 4-6 : Mesures du débit massique minimal au palier axial sur le dispositif G 110
Tableau 4-7 : Estimation du gap au palier axial du dispositif D , 110
Tableau 4-8 : Estimation du gap au palier axial pour les mesures expérimentales de Lee 111
Tableau 4-9 : Variation des performances de la pompe selon les paramètres d'opération 122
Tableau 4-10 : Performances maximales du joint d'étanchéité et de la pompe 125
Tableau 4-11 : Fonctionnement maximal du joint d'étanchéité à haute vitesse 127
Tableau 4-12 : Validation de la technique de mesure développée. 130
Tableau 4-13 : Mesures des diamètres des composantes du palier radial 132
Tableau 4-14 : Mesures du désalignement du palier radial. L'incertitude est de ± 3µp? 133
Tableau 4-15 : Diamètres de la géométrie d'entrée de la turbine et du joint d'étanchéité 137
Tableau 4-16 : Performances maximales atteintes lors des essais 138
Tableau A-I : Critères influençant le dimensionnement du palier radial 174
Tableau A-2 : Coefficients permettant d'obtenir localement dPx 179
Tableau A-3 : Coefficient pour la détermination du facteur de correction 181
Tableau A-4 : Comparaison des propriétés de l'air et de la vapeur d'eau 193
Tableau A-5 : Limitation du palier radial 198
Tableau B-I : Estimation du gap du palier radial pour les bas #4, #6 et #7 203
Tableau B-2 : Estimation du gap du palier radial et du coefficient de perte de pression 205
Tableau E-I : Exemple de détermination de la stabilité du système à deux paliers 223
Tableau F-I : Vitesses maximales atteintes par chacun des dispositifs étudiés 228
Tableau F-2 : Variation des paramètres d'opération du premier essai haute-vitesse 231
Tableau F-3 : Variation des paramètres d'opération du second essai haute-vitesse 231
Tableau F-4 : Variation des paramètres d'opération du dernier essai haute-vitesse 232
Tableau F-5 : Variation des paramètres d'opération de l'essai haute vitesse du dispositif E. 234
Tableau F-6 : Estimation des limites dynamiques du palier radial 236




























accélération gravitationnelle = 9.81m/s2
aire de la surface
diamètre
diamètre hydraulique = 2h (écoulement entre 2 parois de largeur infinie)
différence de pression
force







constante spécifique des gaz parfaits
nombre de Reynolds = pVD/µ
nombre de Reynolds basé sur le diamètre hydraulique
température
vitesse de l'écoulement fluidique
vitesse de rotation







relatif à la pression atmosphérique
condition totale de la pression ou température
relatif à la ou aux fréquences naturelles d'une composante








pression équivalente de la tension de surface = (2 · s · cos a)/h
angle de l'interface air-eau-silicium (entre 30° et 50° )
tension de surface (0.073 N/m pour de l'eau à 2O0C)
^î gaz dans le joint d'étanchéité ' m eau dans la pompe






sortie du joint d'étanchéité
entrée du joint d'étanchéité
sortie des rainures du joint d'étanchéité
Palier axial
Variables
dPentrée différence de pression entre l'alimentation du palier axial et la sortie de la turbine
dPsortie différence de pression entre les deux sorties du palier axial
dz variation axiale
fcorr facteur de correction du débit massique dans l'écoulement radial du palier axial
fnat fréquence naturelle par rapport au mouvement angulaire (= ^Kans/l )
I moment d'inertie du rotor
K rigidité du palier axial ( dF/dz )
K8"8 rigidité angulaire ( dM/dß )
nirotor masse du rotor ( = 12 mg)
rn débit massique corrigé ( = m/fcorr )
ß angle définissant l'inclinaison du rotor
? angle définissant la position angulaire (dans le plan xy)
Qnat vitesse de rotation correspondant à la fréquence naturelle (axiale ou angulaire)
Indice
1 alimentation du palier axial
2 entrée de l'orifice du palier axial
3 sortie de l'orifice du palier axial
4 entrée de l'écoulement radial du palier axial
5 à la fin de l'écoulement radial du palier axial à la sortie interne du palier axial
6 après la sortie interne du palier axial
7 à la fin de l'écoulement radial du palier axial à la sortie externe du palier axial
8 après la sortie externe du palier axial
4-5 entre l'orifice et la sortie interne du palier axial
4-7 entre l'orifice et la sortie externe du palier axial
A frontière définissant la sortie de l'orifice du palier axial
B frontière définissant la sortie externe du palier axial
C frontière définissant la sortie interne du palier axial
Analyse dynamique du palier axial
Variables
C ? . . .6 coefficient dynamique
Fp force produite par le profil de pression dans le palier axial







masse de fluide dans le volume de contrôle
débit massique à l'entrée du volume de contrôle
débit massique à la sortie du volume de contrôle
pression statique à la sortie de l'orifice
pression maximale pour prévenir l'instabilité dynamique
vitesse axiale du rotor






































centre d'application de la force du champ de pression local
différence de pression adimensionnalisée par xvs¡0i ( = dP/xparoi)
différence de pression adimensionnalisée par PSOrtie ( = dP/Psortie)
espacement nominal du palier radial
Rigidité du palier radial
rigidité hydrodynamique causée par la traînée visqueuse
rigidité hydrodynamique causée par un effet de pompage
rigidité hydrodynamique intrinsèque ( = kp- kv)
longueur du palier radial
longueur d'entrée (longueur pour que l'écoulement soit développé)
longueur du palier radial après développement ( = L - Lemrée)
masse du rotor
pression à la longueur de développement
rayon du rotor
position axiale
étendu angulaire d'un plénum d'alimentation
excentricité du rotor (déplacement radial/g)
cisaillement à la paroi dans le palier radial
fréquence limite d'instabilité tourbillonnaire
fréquence naturelle du palier radial
ratio d'amortissement
ratio tourbillonnaire ( = C0t/C0n )




CP point d'application de la force provenant du profil de pression
L longueur du palier radial
rext plus grande position radiale d'une composante
rim plus petite position radiale d'une composante
Zapp point d'application du champ de pression dans le palier radial
? déplacement axial
ß angle d'inclinaison du rotor
? vitesse de rotation
Indice
axial qui provient des composantes axiales
radial qui provient du palier radial
tot totale
LISTE DES ACRONYMES
EDP équation différentielle partielle
MEMS MicroElectroMechanical Systems (microsystèmes électromécanique)
SEM Scanning Electron Microscopy (microscopie électronique à balayage)




Depuis les 15 dernières années, les microsystèmes électromécaniques (MEMS) connaissent un
essor considérable notamment en ce qui a trait au domaine de la microfluidique. Le besoin
d'avoir des dispositifs de conversion énergétique miniatures est grandissant surtout pour
l'alimentation localisée de dispositifs tels les capteurs, les émetteurs de signal et tout dispositif
portable. Les recherches sur la miniaturisation de systèmes de génération de puissance ainsi
que sur leurs composantes mécaniques connaissent un essor considérable. Parmi les systèmes
à l'étude, on peut y retrouver des microréacteurs chimiques (microcombustion), des
microsystèmes de récupération d'énergie vibratoire, des micropiles à combustible, des
micropropulseurs, des microcompresseurs, des micropompes et finalement, des microturbines.
Depuis près d'une dizaine d'années, la microturbine fait l'objet de recherches intenses
[Epstein, 2004; Lang, 2009] car leur équivalent macroscopique (turbine à gaz des moteurs à
réaction) offre l'une des plus hautes densités de puissance (700-900 W/kg). Ce dispositif
permet l'intégration de cycle thermodynamique complet sur des dimensions équivalentes à un
bouton de chemise [Epstein et al., 2000]. Un des grands avantages d'une telle miniaturisation
est l'augmentation potentielle de la densité de puissance sur les systèmes énergétiques
portatifs actuels [Epstein, 2004]. La conception d'une microturbine multiétage à cycle
Rankine à vapeur suggère la faisabilité d'obtenir un microdispositif générant une densité de
puissance avoisinant les 1200 W/kg [Frechette et al., 2003].
À l'intérieur d'un tel système, la partie mobile, le rotor, peut avoir une vitesse de rotation
excédant le million de révolutions par minute [Frechette et al., 2005] ce qui nécessite
l'utilisation de paliers adéquats pour empêcher un contact dévastateur avec les parois statiques
du système. L'étude des micropaliers à gaz a déjà fait l'objet de plusieurs recherches et des
essais expérimentaux ont confirmé leur potentiel d'utilisation [Piekos, 2000; Wong, 2001;
Ehrich, 2003; Liu, 2005; Frechette, 2005; Teo, 2006]. Ces études permettent de faire état du
comportement des micropaliers mais elles sont, la plupart du temps, dévouées à un système
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spécifique. De plus, plusieurs autres facteurs peuvent venir influencer le comportement du
système (microcomposantes de scellement, micropompe, défauts de fabrication, alimentation
par des microcanaux) et il est important de connaître l'impact de chacun de ces facteurs sur
l'opération de la microturbine.
Du point de vue de la recherche, presque tout est à refaire ou du moins à réétudier car les
phénomènes qui sont en jeux ici diffèrent à petite échelle (surtout pour la microfluidique). À
l'échelle macroscopique, la turbine est l'une des machines mécaniques les plus évoluées, mais
les études qui ont été faites ne s'étendent pas pour les geometries à petite échelle (écoulement
fluidique à bas nombre de Reynolds et haut nombre de Mach). De plus, les rapports de forme
des composantes de la microturbine sont très souvent hors spécification vis-à-vis de leurs
équivalents macroscopiques.
La présente recherche vise à accroître la compréhension des phénomènes enjeux à l'intérieur
des paliers à gaz ainsi que dans les écoulements secondaires de la microturbine à cycle
Rankine. Cette dernière a été développée par des chercheurs, initialement à Columbia
University et maintenant à l'Université de Sherbrooke, sous la tutelle du Dr Luc Frechette,
professeur au département de génie mécanique.
1.1 Travaux antécédents
1.1.1 Turbine et microturbine
La turbine est un dispositif mécanique qui permet de convertir une partie de l'énergie contenue
dans un fluide en mouvement en énergie mécanique permettant la rotation d'un arbre principal
sur lequel est fixé le rotor de la turbine. En fonction de l'application qui en est faite, l'arbre
peut entraîner d'autres dispositifs mécaniques (compresseur, pompe, alternateur) afin de
convertir l'énergie mécanique en énergie utile. Il existe plusieurs applications qui utilisent la
turbine et, à l'échelle macroscopique, les principales sont les turbines à gaz (moteurs à
réaction), les turbines hydrauliques (centrale hydroélectrique), les turbines à vapeur (centrale
thermique et nucléaire) et les éoliennes. Les turbines permettent l'implantation de cycles
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thermodynamiques comme le cycle de Brayton (turbine à gaz) et le cycle de Rankine (turbine
à vapeur) qui travaillent avec des fluides à haute pression et haute température. Dans les
turbines à gaz et à vapeur, la turbine est composée d'un rotor (pales en mouvement) et d'un
stator (pales immobiles) et il est possible de positionner plusieurs rangés de rotor/stator afin
d'obtenir une turbine multiétage.
La Figure 1-1 illustre diverses applications qui ont recourt à la turbine ainsi que le principe de
fonctionnement de base d'un étage de turbine qu'il est possible de retrouver dans certaines
applications. Les turbines macroscopiques ont un diamètre qui peut varier de -10 centimètres






moteur à réaction (Pratt & Whitney)
fluide : mélange air-combustible
stator rotor
/turbine hydraulique(Hvdro-Québec) I
/fluide : eau éohenne
(GE)
fluide : air (vent)
Figure 1-1 : Présentation de divers types de turbine. En passant au travers des pales du
rotor, le fluide transmet une partie de son énergie pour faire tourner l'arbre principal.
Que ce passerait-il maintenant si le diamètre la turbine était de l'ordre du millimètre? Afin de
générer de la puissance à petite échelle à l'aide du principe de la turbine, plusieurs recherches
ont été menées au cours de la dernière décennie. Elles ont permis de démontrer le potentiel
énergétique de la microturbine par rapport aux technologies actuelles dans le domaine de la
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génération de puissance portable (piles électrochimiques) [Liu, 2005]. À titre d'exemple, les
batteries actuelles d'ordinateur portable ont une autonomie de deux à trois heures ce qui n'est
pas suffisant pour prendre des mesures sur le terrain pendant une journée. Un dispositif muni
de microturbines pourrait permette d'obtenir une densité énergétique beaucoup plus élevée
permettant d'augmenté l'autonomie de système portable d'un facteur de 20-30 [Epstein et al.,
2000; Liu, 2005]. Jusqu'à maintenant, les recherches ont mis l'accent sur la validation des
principes de fonctionnement de base des composantes (turbine* palier, compresseur,
générateur électrique, pompe et canaux fluidiques), sur la dynamique du rotor ainsi que sur les
méthodes de microfabrication. Comme il a été mentionné au début du présent document, les
phénomènes qui sont en jeux ici diffèrent à petite échelle vis-à-vis de leurs équivalents
macroscopiques et l'utilisation des outils conventionnels de conception est plutôt hasardeuse
(bas nombre de Reynolds -300 et nombre de Mach ~ 0.1 à 1). Sans être nécessairement plus
complexe, la problématique demande à être réétudiée car la grande majorité de la littérature ne
traite pas des régimes d'opération en cause ici.
Il est possible de distinguer deux types de turbines qui ont été implantées à petite échelle
soient : la microturbine mixte (radiale/axiale) et la microturbine radiale (voir Figure 1-2). La
grande différence entre ces deux types de microturbine vient des techniques de fabrication qui
sont utilisées. Pour les microturbines mixtes, les pales du rotor présentent une géométrie
tridimensionnelle qui est usinée ou moulée selon des techniques conventionnelles de
fabrication. Ces techniques de fabrication limitent la miniaturisation du rotor (-20 mm de
diamètre). À ces dimensions, des puissances pouvant aller jusqu'au kilowatt sont
envisageables [Reynaerts, 2006]. Pour ce qui est de la microturbine radiale, les techniques de
microfabrication sont utilisées ce qui permet de réduire la taille du dispositif à des dimensions
de l'ordre du millimètre en ce qui a trait au diamètre de la turbine. L'utilisation de techniques
de fabrication macroscopique demanderait un coût élevé pour maintenir des tolérances très
faibles. Les techniques de microfabrication offrent plusieurs avantages comme une résolution
allant jusqu'à 0.5 micron et la possibilité de faire de la fabrication de masse (jusqu'à 40
dispositifs sur une gaufre de silicium). Par contre, elles limitent les geometries à des
projections planaires et le choix des matériaux utilisables est restreint.
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géométrie 3D géométrie planaire
Figure 1-2 : Les deux types de turbines qui sont implantées à petite échelle.
Les microturbines radiales ont fait l'objet de plusieurs recherches afin de développer des
microdispositifs de génération de puissance. Uh travail de pionnier a été entamé au MIT afin
d'implanter une turbine à gaz à petite échelle [Epstein, 2004; Frechette et al., 2005; Wong,
2001; Liu, 2005; Teo, 2006]. Ces travaux ont permis d'explorer les possibilités en ce qui
concerne le choix des composantes de base du système (paliers, compresseur, turbine,
générateur électromagnétique). La fabrication de prototypes a permis d'expérimenter
l'opération d'un microdispositif à haute vitesse (> 1 million RPM). Bien que contraignante,
l'utilisation des techniques de microfabrication à l'intérieur de ces travaux a démontré que la
fabrication de ces microdispositifs est possible. Ces travaux sont des outils de référence pour
la conception des diverses composantes qui peuvent se retrouver sur un tel système.
La microturbine à cycle Rankine, qui est à l'étude ici, est une microturbine radiale multiétage
qui a été conçue, fabriquée et caractérisée par Changgu Lee [Lee, 2006] dans le but de
démontrer la faisabilité d'intégrer une microturbopompe visqueuse entraînée par une
microturbine multiétage.
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1.1.2 La microturbine à cycle Rankine
Deux des avantages du cycle thermodynamique de Rankine sont qu'il peut être fermé et que la
présence d'une phase liquide permet un pompage plus aisé. Par rapport au cycle de Brayton
(turbine à gaz), le fait que le compresseur (la pompe) fonctionne avec un fluide sous forme
liquide rend le cycle plus efficace. Les caractéristiques avantageuses (haute densité de
puissance spécifique, efficacité) de la microturbine Rankine permettent de la considérer
comme une alternative par rapport aux technologies actuelles de génération de puissance
portable [Lee, 2006]. C'est pourquoi le cycle de Rankine a été utilisé dans la microturbine et
son intégration est illustrée à la Figure 1-3. Le fluide, sous phase liquide, est pompé (de 3 à 4),
évaporé et surchauffé jusqu'à une température Tmax (de 4 à V). Ensuite, le fluide sous phase
vapeur circule au travers de la turbine afin de générer une puissance permettant d'alimenter la
pompe et le générateur (de G à 2'). Finalement, le fluide est condensé (de 2' à 3) et acheminé















Figure 1-3' : Cycle de Rankine standard pour la génération de puissance
La Figure 1-4 présente le système idéalisé de la microturbine à cycle Rankine. Une série de
pales positionnées sur le rotor et le stator permettent d'extraire de l'énergie du fluide afin de
faire tourner le rotor ce qui active la micropompe qui est intégrée sous le rotor. Cette dernière
travaille avec le fluide sous forme liquide et permet de faire circuler le fluide dans le
dispositif. De plus, le rotor entraîne un générateur électromagnétique qui permet de convertir
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l'énergie mécanique en énergie électrique utile. Une série d'écoulements secondaires
permettent d'alimenter les paliers afin d'obtenir un rotor dynamiquement stable. Finalement,
le système ajoute et rejette la chaleur à l'aide d'échangeurs de chaleur ce qui permettra
éventuellement de convertir de l'énergie thermique en énergie électrique [Frechette et al.,
2003]. Un des attraits d'une telle configuration est la source de chaleur utilisée pour évaporer
le fluide. Par exemple, à la sortie du moteur d'une voiture ou d'un moteur à réaction, il serait
possible d'utiliser le microdispositif Rankine afin de récupérer la chaleur perdue pour





















Figure 1-4 : Représentation simplifiée de la microturbine
Dans le but de vérifier le comportement des diverses composantes du microsystème, un
prototype intermédiaire de la microturbine a été fabriqué [Lee, 2006]. Ce dispositif incorpore
une micropompe, une microturbine et des composantes de scellement afin d'extraire et de
fournir un travail mécanique. Pour maintenir le rotor libre de tout contact, des paliers à gaz
sont employés. Finalement, un système de canalisation permettant la mesure de pression ainsi
que l'alimentation des diverses composantes est implanté. Le prototype est fabriqué à partir de
trois gaufres de silicium (Si), une gaufre de type SOI (Silicon On Insulator) et d'une gaufre de
verre (celle du dessus) qui. sont gravées suivant diverses techniques de microfabrication [Lee,
2006]. Cela permet d'obtenir les 5 couches qui forment le dispositif final tel qu'illustré à la
Figure 1-5. Le rotor est libéré à l'aide d'une gravure à la fin du procédé et les différentes
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gaufres sont ensuite soudées ensemble afin de former un système à trois parties. L'un des
avantages de la microfabrication est la fabrication de masse et c'est ce qui a permis de
fabriquer un total de 12 dispositifs distincts sur une même gaufre de 4 pouces de diamètre. Ces
12 dispositifs permettent d'étudier certaines variantes du système de base comme le sens de
circulation de la pompe, la circulation du liquide au travers du rotor et la possibilité
d' interchanger les différentes parties du système d'un dispositif à l'autre.
alimentation
^k2|5> ( verre )
canalisation
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Figure 1-5 : Représentation des cinq couches qui forment le dispositif. Une fois soudées,
les couches forment un système à 3 parties qui permet au rotor de tourner librement.
1.1.3 Présentation du fonctionnement de la microturbine Rankine
La Figure 1-6 présente les diverses composantes de la microturbine ainsi que les écoulements
principaux et secondaires permettant le fonctionnement du dispositif. La Figure 1-7 et la
Figure 1-8 présentent en détail le dispositif tel que conçu et permet de suivre les explications
subséquentes. Sur le dessus du rotor, la principale composante est la turbine (a) qui, composée
de quatre étages de pales de rotor et de stator, occupe plus de la moitié de la surface du disque.
En imposant un écoulement d'air de l'orifice 1 à l'orifice 2, la turbine fait tourner le rotor. Au
travers des pales de la turbine, l'écoulement fluidique subit une perte de pression et le champ
de pression génère une force poussant le rotor vers le bas. Afin de balancer les forces
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provenant du profil de pression sur le rotor, il existe, sous le rotor, deux composantes. Le
plénum d'équilibre (f) qui permet de générer une force pour balancer les efforts axiaux et le
palier axial (g) qui, muni d'orifices disposés sur une géométrie annulaire, permet de générer
une force vers le haut tout en étant la principale source de rigidité axiale. L'écoulement dans le
palier axial est introduit par l'orifice 7 et sort par l'orifice 6 et par l'entrée du palier radial (c).
La pompe (d) est située sous le rotor et elle permet, sous l'action de rotation du rotor et par
l'intermédiaire de rainures en spirale, de faire circuler le liquide dans le système. En fonction
de l'orientation des rainures, l'écoulement peut entrer par l'orifice 5 et sortir par l'orifice 4, ou
vice-versa. De plus, la présence de trous au travers du rotor permet la sortie du liquide par
l'orifice 3. De part et d'autre du rotor, on retrouve des joints d'étanchéité (b et e) qui sont
composés du plusieurs rainures gravées en forme de spirale similaire aux rainures de la pompe
mais à la fin desquelles a été ajouté une restriction. Lorsque du fluide sous forme liquide se
retrouve au centre du rotor, les joints d'étanchéité permettent d'empêcher le liquide de
s'étendre radialement. Finalement, le palier radial (c) restreint le mouvement du rotor afin de
le garder le plus centré possible à l'intérieur du palier. De plus, le palier radial doit empêcher
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Figure 1-6 : Schéma simplifié de la microturbine actuelle
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Figure 1-7 : Schéma détaillé des principales composantes de la microturbine actuelle. La
turbine (a), les joints d'étanchéité (b, e), le palier radial (c), la pompe (d), le plénum
d'équilibre (f) et le palier axial (g). Les chiffres font référence aux différents orifices où un
écoulement fluidique peut entrer ou sortir. Sur la vue B, le rotor et les deux couches










Figure 1-8 : Images du dispositif fabriqué et présentation des différentes composantes.
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1.2 Performances, limitations et problématique
Sous la tutelle du professeur Luc Frechette, Changgu Lee a conçu, fabriqué et caractérisé la
première génération de microturbine à cycle Rankine [Frechette, 2003; Lee, 2006]. Ces
travaux ont ainsi permis de valider le concept de la microturbine multiétage, de la
microturbopompe visqueuse, des composantes de scellement, du palier radial et du palier
axial.
La caractérisation du champ de pression au travers des multiples étages de la microturbine a
permis d'effectuer une validation du modèle développé. Une vitesse maximale (sans eau dans
la pompe) de 330 000 RPM a été atteinte produisant approximativement 0.38W de puissance
mécanique pour une différence de pression de 76 kPa et une efficacité isentropique de 35%.
Selon le modèle développé, la microturbine devrait, à la vitesse de 1.1 MRPM, produire 3.2W
de puissance avec une efficacité isentropique de 63%. La caractérisation de la
microturbopompe a permis d'établir une charte de performance jusqu'à une vitesse limite de
120 000 RPM. Cette caractérisation a également permis de valider le modèle développé tout
en démontrant le fonctionnement des composantes de scellement. Ainsi, pour le niveau limite
de performance atteinte (120 000 RPM), la micropompe permet d'entraîner un débit maximal
de 9 mg/s (dP = 0) et une différence de pression maximale de 250 kPa (débit = 0). L'un des
avantages majeurs de cette pompe est son niveau d'efficacité qui, à 7.2%, est d'un ordre de
grandeur supérieur aux autres types de pompe MEMS (efficacité < 0.1%). L'utilisation de
palier radial hydrostatique (écoulement forcé) a été démontrée et le concept de base, qui
s'appuie sur des travaux antérieurs, est adéquat. Le palier axial est également hydrostatique et
sa caractérisation démontre son concept de base.
Lors de la fabrication, la composante principale du balancement axial des forces n'a pas pu
être fabriquée. À l'origine, des trous au travers du rotor devaient alimenter le plénum
d'équilibre (originalement appelé palier axial principal), mais des contraintes de
microfabrication n'ont pas permis de fabriquer cette composante. C'est pour cette raison que
l'actuel palier axial est la seule source de rigidité axiale dans le système. Bien qu'une autre
façon d'opérer le dispositif ait été utilisée, l'absence du palier axial principal complique
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l'équilibre des forces. L'une des premières difficultés rencontrées lors de l'opération du
dispositif a été le démarrage car il y avait interférence entre les pales du rotor et du stator.
Plusieurs dispositifs ont été endommagés lors de cette expérience démontrant une faiblesse
structurelle au niveau des pales du stator de la turbine qui furent complètement brisées. La
déposition d'une couche d'oxyde dans le palier radial a permis un démarrage sans dommage.
Lors de la caractérisation de la microturbopompe, des limitations ont été rencontrées ne
permettant pas d'excéder une vitesse de rotation de 120 000 RPM avec de l'eau circulant dans
la pompe. Deux types de pompe ont été implantés soient l'une à débit entrant (pompe vers le
centre du rptor) et l'autre à débit sortant (pompe vers la périphérie du rotor). La première a
permis une caractérisation complète jusqu'à une vitesse de 120 000 RPM mais la deuxième a
présenté des problèmes au niveau des composantes de scellement. Lors de la caractérisation de
la microturbine multiétage, des limitations à la vitesse maximale atteinte (330 000 RPM, sans
eau dans la pompe) ont été rencontrées. En effet, à cette vitesse d'opération le bas du dispositif
a brisé et le palier axial a été identifié comme source probable de défaillance. La Figure 1-9
présente les pales du stator brisées lors de l'étape de démarrage ainsi que le bas du dispositif
endommagé lors de l'opération à haute vitesse (330 000 RPM).







pales de stator brisée endommagé
Figure 1-9 : Dommage lors de l'étape de démarrage et lors de l'opération à haute vitesse.
Il est maintenant possible d'identifier les limitations du dispositif actuel. Une force
insuffisante provenant du palier axial semble limiter le dispositif en vitesse et rend son
opération très délicate. De plus, le palier axial actuel demande une source de pression élevée
ce qui ne permet pas de considérer le palier comme pouvant être auto-entretenue où la
pression la plus élevée du système serait à l'entrée de la turbine. Les pressions élevées du
palier axial et un possible contact avec la surface du palier axial semblent être les causes des
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dommages structuraux rencontrés. Les composantes de scellement limitent le fonctionnement
de la pompe. Dans l'ensemble, les modèles analytiques actuels des composantes axiales
limitent l'exploration afin de voir si d'autres configurations peuvent être utilisées pour pallier
aux problèmes rencontrés.
1.3 But de l'étude et contenu du présent mémoire
Le but de la présente étude est d'acquérir une meilleure compréhension des phénomènes en
jeux à l'intérieur des diverses composantes afin de permettre l'identification des sources de
défaillances possibles et de repousser les niveaux de performances atteints par le dispositif.
Une analyse des paliers axial et radial ainsi que des écoulements secondaires sera effectuée et
l'approche retenue vise à construire une modélisation plus flexible afin d'étudier l'interaction
entre les composantes tout en permettant l'exploration de diverses configurations du système
actuel. Pour ce faire, les modèles actuels seront révisés et des travaux pertinents plus récents
dans le domaine seront considérés. Finalement, une investigation expérimentale permettra à la
fois de confirmer ou d'infirmer certaines hypothèses retenues et d'explorer de nouvelles
avenues.
Le chapitre 2 contient l'analyse des composantes axiales ainsi qu'une amélioration des
modèles analytiques utilisés par Changgu Lee [Lee, 2006]. Le but est de vérifier que les
composantes puissent théoriquement effectuer adéquatement les tâches qui leurs sont propres
sans entrer dans un régime d'opération critique. Ainsi, la turbine, la pompe, les joints
d'étanchéité, le palier axial et le plénum d'équilibre seront étudiés.
Le chapitre 3 traite du comportement global du rotor en fonction des paramètres d'opération.
L'influence et l'interaction entre les diverses composantes sont prises en compte et étudiées
afin de simuler le champ de pression autour du rotor. L'intégration de ce dernier permet le
calcul des forces et moments agissant sur le rotor ce qui permet une meilleure compréhension
des possibilités et des limitations lors de l'opération du dispositif. Une solution est proposée
pour augmenter la force provenant des composantes sous le rotor. L'équilibre axial, l'équilibre
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angulaire et l'équilibre en puissance y sont également traités. Une mise en commun des
diverses vitesses critiques ainsi qu'une procédure d'opération y sont présentées.
Le chapitre 4 présente la caractérisation expérimentale du palier axial, des joints d'étanchéité
et de la pompe. Les avantages et possibilités d'une nouvelle configuration d'opération y sont
traités. Une vérification de la géométrie est également effectuée permettant d'expliquer
certaines des problématiques rencontrées.
Le chapitre 5 présente les conclusions des travaux effectués sur le plan de la modélisation et
de l'expérimentation de chacune des composantes. Des recommandations sont présentées en
rapport aux forces et aux faiblesses des composantes du dispositif actuel. Ainsi, des lignes
directrices pour la conception de la future microturbine sont proposées afin d'amélioration la
fonctionnalité et la modélisation des composantes. De plus, la prise en compte de certains
phénomènes en importance est discutée.
L'annexe A traite du palier radial de façon détaillée dans le but de vérifier les limites de cette
composante telle que fabriquée. Un modèle analytique et un modèle numérique sont
développés afin de voir les phénomènes qui sont en jeu et de vérifier leur prédominance. Une
procédure d'opération est suggérée afin d'opérer le palier radial de la manière la plus
sécuritaire possible. L'analyse expérimentale du palier radial est présentée à l'annexe B.
L'annexe F traite des essais haute vitesse qui ont été menés. De plus, quelques cas d'intérêts
qui ont été rencontrés lors de l'expérimentation sont traités. Une analyse de défaillance est




2 MODÉLISATION DES COMPOSANTES AXIALES
Ce chapitre présente de façon détaillée et indépendante la modélisation et le comportement de
chacune des composantes axiales. Ainsi, les dimensions sommaires, les fonctions et la
modélisation sont abordées pour déterminer le comportement des composantes axiales afin de
déterminer les plages d'opérations réalistes et sécuritaires propres à chacune d'entre elles. Le
couplage entre le joint d'étanchéité et la pompe est également traité.
2.1 La turbine multiétage
La turbine est composée de 4 étages de pales de rotor et de stator (corde = 100 µp? et hauteur ~
50-70 µp?) qui occupe plus de la moitié de la surface du dessus du rotor, tel qu'illustré à la
Figure 2-1. Cette composante permet d'extraire une partie de l'énergie contenue dans
l'écoulement fluidique principal afin de faire tourner le rotor. Le choix spécifique des quatre
étages de la turbine provient d'un processus de conception effectué lors de travaux antérieurs
[Lee, 2006]. La configuration actuelle de la turbine peut produire, après correction liée aux
essais expérimentaux, près de 3.2 Watt de puissance mécanique à 1.1 MRPM pour un ratio des
pressions de 3 pour 1 et un débit massique de 76 mg/s. Le modèle qui sera développé ici
s'appuiera sur des mesures expérimentales afin de déterminer le profil de pression et la vitesse
de rotation à partir de la différence de pression imposée à la turbine. Les mesures proviennent
d'essais effectués par Lee sur un dispositif en parfaite condition (stator intact) assemblé à
partir de la puce du haut #6, du bas #6 et du rotor #11 (selon la numérotation de Lee). Après
avoir analysé les résultats, il a été trouvé que le profil des différences de pression locale est
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Figure 2-1 : Présentation des multiples étages de pales du stator et du rotor de la turbine.
Un profil de référence (dPref) présenté au Tableau 2-1 a été utilisé et une mise à l'échelle est
effectuée à partir de la différence de pression totale au travers de la turbine.
Pen,rée - P(r) _ dPref(r)dP;ef(r) P-Pentree sortie dP Ar = 2mm)













950.0 0 1362.5 13 514 1737.5 18 616
1112.5 3 447 1487.5 14 893 1862.5 19 305
1237.5 9 515 1612.5 17 581 2000.0 19 650
La détermination du profil de pression dans la turbine s'effectue avec le profil de pression de
référence dP*ef et les pressions d'entrée et de sortie de la turbine.
dP(r) = dP;ef(r)-{Pentrée-Psortie) » P(r) = PentrÉe - dP(r)
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La Figure 2-2 présente le modèle empirique développé ici afin de déterminer le profil de
pression dans la turbine. Toujours à partir des résultats expérimentaux, un modèle empirique a
également été développé pour estimer la vitesse de rotation du rotor, soit :
Çl{rpm) = a ¦ dPtotale +b où a =.6.6377 -^- et b = -32934 rpm , tPa
Cette équation permet d'estimer la vitesse de rotation en fonction de la différence de pression
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Figure 2-2 : Illustration du modèle empirique de la turbine. Le profil de pression dans la
turbine est déterminé en fonction des conditions d'entrée et de sortie (a). La vitesse de
rotation peut également être estimée à l'aide des conditions frontières (b).
Le champ de pression au travers de la turbine crée la principale force qui devra être équilibrée
par les composantes se trouvant sous le rotor. La force peut être évaluée en intégrant le profil
de référence sur le rotor. Puisque le profil de pression est une mise à l'échelle d'un profil de
référence, il est possible d'établir une relation empirique pour évaluer la pression moyenne
équivalente dans la turbine (P^^ ) qui donnerait la même force que l'intégration complète du
profil de pression.
^turbine — ^turbine ' V entrée ~ "sortie Z+ "sortie 0^ ^turbine — U.Z /4 2-2
La pression moyenne équivalente dans la turbine agit sur la surface illustrée à la Figure 2-1
(0.95mm < r < 2.00mm -> AtUrbine= 9.73mm2). Cette pression moyenne servira à évaluer le
champ de pression nécessaire sous le rotor pour balancer les efforts axiaux. La force axiale
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due à la pression dans la turbine s'obtient donc en multipliant la pression par l'aire de la
turbine ( rturubine z = "^¥?e · r^urbine )¦
2.2 Pompe hydrodynamique visqueuse à rainures en spirale
Le choix d'utiliser une pompe visqueuse est basé sur le fait qu'à petite échelle, cette pompe est
plus efficace que les pompes de type turbomachine [Lee, 2006]. La pompe actuelle (prototype
intermédiaire), positionnée sous le rotor et en son centre, est composée de 16 rainures en
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Figure 2-3 : Présentation de la micropompe visqueuse. Le mouvement du rotor et les
rainures de la pompe entraînent le liquide dans les canalisations du dispositif.
Lorsque le rotor tourne, les forces visqueuses entraînent l'eau dans un mouvement de rotation
et les rainures de la pompe permettent de diriger l'écoulement. Le sens de rotation du rotor et
l'orientation des rainures permettent d'induire la circulation du liquide vers le centre ou vers
l'extérieur de la pompe. L'espacement entre le rotor et le dessus de la pompe est variable et sa
plage d'opération est de 0 à 2 µp? tel que fabriqué.
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La pompe actuelle permet théoriquement d'obtenir un débit de 100 mg/s avec une élévation de
pression de 540 kPa à une vitesse de 1.24 MRPM (température ambiante, espacement entre le
rotor et la pompe de 0.6 µp? , pompage vers l'extérieur). À ce point de fonctionnement,
l'efficacité de la pompe est de 6 % et elle consomme 0.9 Watt. Changgu Lee a caractérisé la
pompe jusqu'à une vitesse de 120 000 RPM pour un pompage vers le centre (voir Figure 2-4).
Ces résultats démontrent la viabilité du principe de la micropompe visqueuse pour le
microdispositif Rankine. Les facteurs limitatifs de cette çaractérisation semblent indiquer un













Figure 2-4 : Performance de la micropompe pour un pompage vers le centre. L'espacement
entre le rotor et la pompe est de 1 µp? ± 0.25 µp? et la profondeur de rainure est de 5.5 µp?
± 0.25 µp? (l'incertitude est représentée par les zones ombragées). Les courbes d'efficacité
sont également illustrées (en %). [Lee, 2006]
La modélisation de la pompe est basée sur la théorie de lubrification et utilise les équations de
Reynolds. En fait, le modèle de Lee [Lee, 2006] s'inspire directement des ouvrages de
Muijderman [Muijderman, 1966] sur les paliers plats axiaux hydrodynamiques à rainures en
spirale. Dans ce type de dispositif, pour un débit donné, la hausse de pression est produite par
la traînée visqueuse, mais l'écoulement passant au travers de la pompe crée une chute de
pression. De plus, Lee [Lee, 2006] ajoute l'effet des forces centrifuges dans sa modélisation
qui, pour notre géométrie, n'est pas négligeable à haute vitesse (> 0.3 MRPM).
AP = AP -AP. , +AP ,..visqueux ^^ écoulement — centrifuge
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Les forces centrifuges sont bénéfiques sur les performances de la pompe si le sens de pompage
s'effectue vers G extérieur (+dP, + m) , mais elles abaissent les performances dans le cas d'un
pompage vers le centre. Les deux types de pompe ont été implantés afin de vérifier l'effet des
forces centrifuges, mais ce dernier point n'a pas pu être vérifié expérimentalement. La hausse
de pression est donc une fonction de la géométrie, de la vitesse de rotation, du débit massique
et des propriétés du fluide de travail (AP = /(fluide, géométrie, ?, m)). Plus de détails sur la
modélisation sont disponibles dans les travaux de Lee [Lee, 2006].
2.2.1 Influence des paramètres d'opération sur les performances de la pompe
Effet de la température du fluide
Une hausse de température engendre une baisse de la viscosité de l'eau et puisque le principe
de la pompe repose sur les forces visqueuses, le niveau de performance peut varier. Selon le
modèle utilisé, la variation de pression dans la pompe ainsi que la puissance requise sont
approximativement proportionnelles à la viscosité du fluide de travail. La variation des
propriétés du fluide ne fait que changer le point de fonctionnement de la pompe et la
conception doit être effectuée aux bonnes conditions d'opération (T). Par contre, il est
important de comprendre l'influence de ces variations car la pompe est directement couplée au
joint d'étanchéité et, lors des opérations à froid (Tambiante), ce couplage pourrait ne plus devenir
fonctionnel. Les opérations à froid se produisent lors des étapes de démarrage et aussi lors de
certaines caractérisations. La variation de la viscosité de l'eau en fonction de la température
est représentée par la relation empirique de Seeton [Seeton, 2006] et la variation de la densité
provient d'une corrélation effectuée à partir des tables du livre d'Alexandrou [Alexandrou,
2001]).
247,8
Meau = (2·414 x 10"5 )x 10(T140) 273 < T < 373 2-3
A™= 1490-1. 18634-T- \^^- 273 < G < 373 2-4
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La Figure 2-5 illustre l'influence de la température d'opération du fluide de travail dans la
pompe. Une augmentation de la température diminue de façon considérable le travail que la
pompe peut effectuer sur le fluide (dP). Puisque la puissance consommée par la pompe
diminue également, l'efficacité n'est pas affectée. Ces changements sont seulement causés par
le changement des propriétés du fluide de travail (surtout par la viscosité).
T = 20 "C
µ = 1002 pNs/m
il = 300 000 rpm
600 000 rpm
900 000 rpm? = 998 kg/m
Q
O = 1200 000rpm





T = 90 0C != 300 000 rpm
O, = 600 000 rpm
O~ = 900 000 rpm
O4= 1200 000 rpm
gap = 0.5 µp? .
µ = 311 µ?d/p?





Les puissances sont données
à l'efficacité maximale T = 20 0C




Figure 2-5 : Influence de la température du fluide de travail de la pompe. Pour des fins de
distinctions, les effets du sens de pompage ne sont pas inclus.
Lors de la caractérisation expérimentale de la pompe à température ambiante, une bonne
connaissance de la température de l'eau est nécessaire car les performances de la pompe,
surtout la pressurisation maximale, varient de façon notable en fonction de la température. À
titre d'exemple, pour de l'eau à une température de 20 0C, la pressurisation maximale de la
pompe diminue d'environ 3% par 0C d'élévation de température.
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Effet du sens de pompage
Comme il a été mentionné précédemment, le sens de pompage peut avoir un impact notable
sur les performances de la pompe et ce, surtout à haute vitesse (> 0.3 MRPM). Dans la
modélisation de Lee [Lee, 2006], les effets centrifuges engendrent une différence de pression
supplémentaire selon la relation suivante où rentrée = 400 µp? , rsortie = 550 µp? et ? représente la
vitesse de rotation :
1 1
^Pcen,rifUge = ~ ' P '^ " 6>2 )=-/?· tf>2 · fc,,, - T^ )
À titre d'exemple, la Figure 2-6 illustre les différences entre les sens de pompage.
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µ = 1002 MNs/ttf
j= 300000rpm
O2= óOOOOOrpm
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Figure 2-6 : Influence du sens de pompage de la pompe.
1000 1200
Les forces centrifuges augmentent le rapport de pression de la pompe pour le pompage vers
l'extérieur, mais c'est l'inverse pour le pompage vers l'intérieur. La pompe sera donc plus
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efficace pour un pompage vers l'extérieur car les forces centrifuges offrent un travail
supplémentaire pour faire circuler le fluide au travers de la pompe.
Effet de la position axiale
L'espacement entre le dessus de la pompe et le rotor à une grande influence sur les
performances de la pompe comme peut l'illustrer les zones ombragées de la Figure 2-4. Il s'est
avéré que ce paramètre peut varier entre 0 et 2 µp? pendant l'opération du dispositif. C'est
donc dire que la position axiale doit être la plus constante possible afin d'éviter certaines
problématiques surtout en ce qui a trait au couplage entre la pompe et le joint d'étanchéité.
2.3 Description et modélisation des joints d'étanchéité
Le rôle principal du joint d'étanchéité est d'empêcher le liquide de s'étendre radialement. Pour
ce faire, cette composante est conçue afin de pressuriser un gaz qui retiendra le liquide au
centre du dispositif. Il y a un joint d'étanchéité positionné sur le dessus du rotor, entre l'entrée
de la turbine et le centre du rotor, et un second qui est positionné sous le rotor entre le plénum
d'équilibre et la pompe. La Figure 2-7 présente le positionnement des joints d'étanchéité ainsi
que leur dimensionnement sommaire. Les joints d'étanchéité ont une géométrie similaire à la
pompe. Ils s'appuient sur les mêmes principes de fonctionnement et font référence, dans
l'ouvrage de Muijderman [Muijderman, 1966], à des paliers axiaux plats hydrodynamiques à
rainures en spirale partielles. Ils ont également fait l'objet d'une étude visant la conception et
la fabrication d'un micropalier axial hydrodynamique [Wong, 2001]. Contrairement à la
pompe, la géométrie des joints d'étanchéité présente une restriction à la fin des rainures en
spirales qui permet de bâtir une pression localement.
En ce qui concerne la modélisation, une modification a été apportée aux travaux de Lee [Lee,
2006] afin de tenir compte de la variation de densité au travers du palier puisque le fluide de
travail est un gaz. La Figure 2-8 illustre la modélisation de l'écoulement gazeux au travers du
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joint d'étanchéité. L'écoulement est séparé en 2 parties soit : l'écoulement au-dessus des
rainures (de î2 à rt,) et l'écoulement au-dessus de la restriction (de ?, à ri).













nombre de rainures : 20 angle des rainures : 16 °
profondeur des rainures : 1.5 µ?? rapport circonférentiel
entre la crête et la rainure : 1
Figure 2-7 : Présentation des composantes de scellement. Le mouvement du rotor et les









itération sur la densité
Écoulement radial développé
écoulement Poiseuille radial
Figure 2-8 : Modélisation de l'écoulement gazeux au travers du joint d'étanchéité.
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Pour la première partie de l'écoulement, la théorie des paliers axiaux de Muijderman est
utilisée et un processus itératif permet de varier la densité du fluide jusqu'à ce qu'elle
corresponde à la densité moyenne. Pour la seconde partie de l'écoulement, la variation de
pression est définie à partir d'un écoulement de Poiseuille développé [Yuan, 1967] qui est
adapté pour un écoulement radial tel que présenté à l'équation suivante :
dP _-12-p-V
dr~ h2 2-5
En utilisant la loi de la conservation de la masse (m = ? V ¦ A où A = ?p-r-h) et la loi des
gaz parfaits (P = ? -R-T), il est possible d'obtenir une nouvelle forme de l'équation 2-5
contenant les variantes de base.
dP _-6-p-m-R-T
dr p-r -h3 P
La résolution de cette équation différentielle permet d'obtenir des relations directes pour
déterminer le profil de pression et le débit massique.










Il est à noter que le rapport des rayons est inversé afin de tenir compte du sens de
l'écoulement. En introduisant l'équation 2-7 dans l'équation 2-6, le profil de pression peut être
déterminé en fonction de la géométrie et de la différence de pression qui est imposée.
P(T) = PJl- \ Pf)HrJr)
V lb J HrJr1)
2.3.1 Analyse du point de fonctionnement du joint d' étanchéité
Afin de s'assurer que le joint d'étanchéité remplisse sa fonction principale (empêcher l'eau de
s'étendre radialement), Changgu Lee propose de vérifier que le joint d'étanchéité induit une
différence de pression légèrement supérieure à celle de la pompe et ce, tout au long de
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l'opération virtuelle du dispositif. Pour sa simulation, Changgu Lee utilise une pompe qui
induit un pompage vers l'extérieur et un débit massique dans la pompe qui évolue linéairement
avec la vitesse de rotation (122 mg/s à 1.5 MRPM). De plus, il impose la température dans la
pompe à 20 0C et il utilise de la vapeur d'eau à 2000C à pression atmosphérique (101 kPa) à
l'entrée du joint d'étanchéité. Afin de vérifier que le débit induit par le joint d'étanchéité n'est
pas problématique, deux paramètres supplémentaires seront introduits soient : le ratio des
débits massiques et le ratio des débits volumiques. La Figure 2-9 présente les résultats du point
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Figure 2-9 : Validation du comportement du joint d'étanchéité. Le fluide de travail est de la
vapeur d'eau et la pompe est à pompage externe.
Le ratio des débits massiques semble négligeable et le ratio volumique peut laisser croire à la
formation de bulle de gaz dans l'eau, mais puisqu'il s'agit de vapeur d'eau qui se mélange
avec de l'eau, il est fort probable que la vapeur d'eau se condense. Pour mieux comprendre les
phénomènes enjeu ici, une étude plus avancée serait utile afin de s'assurer que la formation de
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bulles ne devient pas problématique. Bien que les résultats précédents tendent à démontrer le
fonctionnement du joint d'étanchéité, il ne représente qu'un cas précis (gap = 0.5µp?, pompage
vers l'extérieur et un certain débit). En fait, pour un pompage vers l'extérieur, le design actuel
du joint d'étanchéité vient limiter l'opération de la pompe car il ne peut pas induire une
différence de pression assez élevée afin de permettre une opération de la pompe à son
efficacité maximale (se référer à la Figure 2-6) et ce fait s'amplifie en augmentant le gap
d'opération (voir" Figure 2-10). Originalement, des trous au travers du rotor auraient dû
alimenter le plénum d'équilibre. De ce fait, la pression à l'entrée du joint d'étanchéité aurait
alors été approximativement, selon Changgu Lee, la moitié de la pression d'entrée de la
turbine (300/2 = 150 kPa à 1.2 MRPM). Ce fait vient aider le joint d'étanchéité sans pour
autant repousser les limites de façon importante.
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Figure 2-10 : Limitation de la pompe à pompage externe par le joint d'étanchéité. La ligne
en pointillé représente la différence de pression maximale que le joint peut produire.
Lorsque le pompage s'effectue vers l'intérieur, la pression dans l'eau à l'interface gaz/liquide
est à pression ambiante. Idéalement, cette configuration devrait permettre au joint d'étanchéité
de toujours empêcher le liquide de s'étendre radialement. Par contre, il est possible que le
débit induit par le joint d'étanchéité devienne trop important. Afin de quantifier ce
phénomène, une simulation est effectuée et les ratios des débits massiques et volumiques sont
calculés. La Figure 2-11 illustre l'évolution des ratios massique et volumique pour la










Figure 2-11 : Évolution du ratio massique et volumique lors d'un pompage vers l'intérieur.
Pour cette simulation, le débit dans la pompe varie linéairement avec la vitesse de rotation
(80 mg/s à 1.2 MRPM) et l'espacement entre le rotor et les composantes est de 0.5 µp?.
Le ratio des débits volumiques devient très important (-70% au point de fonctionnement
proposé) donc la formation de bulle est envisageable (si la tension de surface le permet). Une
étude plus approfondie de l'écoulement diphasique serait, encore une fois, utile.
Point de fonctionnement avec de l'air
Lors de l'étape de conception, Lee a étudié les composantes de scellement en utilisant comme
fluide de travail de la vapeur d'eau à 2000C mais lors des essais expérimentaux, de l'air propre
et sec à température ambiante a été utilisé. Il serait important de voir l'influence d'une telle
variation sur le comportement des joints d'étanchéité. Pour se faire, il suffit d'utiliser les
propriétés adéquates du fluide (air à 200C) et de reproduire les analyses précédentes pour les
mêmes conditions de fonctionnement de la pompe. La Figure 2-12 présente les ratios massique
et volumique à l'interface gaz/liquide à la sortie du joint d'étanchéité pour les deux types de
pompe. À priori, le comportement du joint d'étanchéité ne varie pas dramatiquement
comparativement à l'utilisation de la vapeur d'eau en ce qui a trait aux limites de
fonctionnement (Figure 2-10). Par contre, le ratio des débits volumiques prend une grande
importance ici car l'air poussé par le joint d'étanchéité formera des bulles dans l'eau circulant
au travers de la pompe. La valeur du ratio volumique indique que la formation de bulle sera
problématique lors de l'opération de la pompe. Bien que Changgu Lee ait relevé ce problème
par le fait que sous certaines conditions de l'air refoulait à l'entrée de la pompe (pour une
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pompe à pompage vers le centre), il a réussi à caractériser la pompe jusqu'à des vitesses de
rotation d'environ 120 000 RPM (voir Figure 2-4). La caractérisation de la pompe implique de
mesurer la différence de pression maximale donnée par la pompe à un débit nul. Sous ces
conditions et selon les critères établis, la formation de bulles sera problématique mais malgré
ce fait la caractérisation a été possible. Il est proposé ici que les forces de tension de surface
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Figure 2-12 : Évolution des ratios massique et volumique. Pour cette simulation, le joint
d'étanchéité fonctionne avec de l'air à 200C, le débit dans la pompe varie linéairement avec
la vitesse de rotation (80 mg/s à 1.2 MRPM) et l'espacement entre le rotor et les
composantes est de 0.5 µ??.
2.3.2 Effets de la tension de surface dans le joint d'étanchéité
Dans ses travaux, Teo [Teo, 2006] analyse une composante de scellement pour une
micropompe à partir d'un équilibre statique entre les pressions de part et d'autre de l'interface
29
gaz/liquide. Ladite composante de scellement est composée d'une géométrie annulaire avec
des orifices (semblable au palier axial de la présente étude). Il identifie une valeur critique de
l'espacement entre le rotor et le joint d'étanchéité afin de permettre un équilibre des pressions.
Après avoir expérimentalement validé son approche analytique, effectuée en constatant la
présence de bulles d'air aux alentours des valeurs critiques établies, il en vient à la conclusion
que l'atteinte et le maintien de l'équilibre des pressions sont complexes et qu'une géométrie
annulaire munie d'orifices ne devrait pas être utilisée comme joint d'étanchéité. De plus, il
identifie une instabilité (nommée Rayleigh-Taylor) causée par les forces centrifuges qui, à
haute vitesse, cause une alternance des couches liquides et gazeuses à l'interface gaz-liquide
(force centrifuge » tension de surface). Afin d'éviter ce phénomène, Teo suggère d'éviter de
positionner la pompe avec le fluide le plus dense à l'intérieur de l'interface. La Figure 2-13
illustre les forces en jeux à l'interface gaz/liquide où s représentent les forces de tension de







Figure 2-13 : Illustration des forces enjeux au joint d'étanchéité. La tension de surface et
les pressions enjeu maintiennent le fluide au centre du dispositif.
L'orientation des forces de tension de surface illustrée suppose que les surfaces du rotor et du
joint d'étanchéité sont hydrophiliques (attirent l'eau). L'équation 2-8 permet de déterminer les
pressions de part et d'autre de l'interface qui produisent un équilibre [Teo, 2006]. Pour de
l'eau à 200C, la tension de surface s prend la valeur de 0.073 N/m et pour une interface air-
eau-silicium l'angle a peut prendre une valeur entre 30° et 50° [Teo, 2006; Senturia, 2001].
2s cos a
P. . = P +¦joint pompe h 2-8
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Pour un espacement entre le rotor et le joint d'étanchéité de 0.5µ??, les forces de tension de
surface créent l'équivalent d'une pression variant entre 190 et 255 kPa, selon la valeur de a
utilisée, ce qui ne peut être néglige. Le joint d'étanchéité ne peut induire une telle hausse de
pression à basse vitesse et il semble inévitable, surtout pour un pompage vers l'intérieur, que
l'eau s'étende radialement, du moins jusqu'aux rainures du joint d'étanchéité. L'équilibre des
pressions à l'interface gaz/liquide est très complexe d'autant plus qu'il est très difficile d'avoir
un contrôle sur cet équilibre puisque les deux composantes concernées sont hydrodynamiques.
Un doute persiste quant à l'implication réelle des forces de tension de surface car le joint
d'étanchéité a permis la caractérisation de la micropompe à basse vitesse. Il est possible que
lors des dernières étapes de microfabrication, la surface du rotor et la surface du joint
d'étanchéité aient subi un traitement les rendant hydrophobiques. Si tel est le cas, c'est donc
dire que naturellement l'eau est repoussée par le joint d'étanchéité (voir Figure 2-14(b)) et cela
pourrait être très bénéfique pour la composante de scellement. Il est également possible que
les surfaces du rotor et du joint d'étanchéité n'aient pas le même comportement et l'effet des












Figure 2-14 : Illustration des forces de tension de surface selon la nature de la surface.
La Figure 2-15 illustre la considération de la tension de surface à l'intérieur du joint
d'étanchéité. L'une des premières constatations est que pour des surfaces hydrophiliques, le
joint d'étanchéité ne peut pas remplir sa fonction principale à basse vitesse et ce, même au gap
nominal (0.5 µp?). Par contre, si les surfaces sont hydrophobiques, la tension de surface
permet d'élever la pression d'équilibre à l'interface gaz/liquide. Ce dernier point devient très
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avantageux lorsque le pompage s'effectue vers l'intérieur car la pression dans le liquide est à
pression ambiante. Dans ce cas, il est possible d'empêcher l'eau de s'étendre radialement


















Figure 2-15 : Considération de la tension de surface dans le joint d'étanchéité. La pression
induite par la tension de surface à l'interface air-eau-silicium (a) s'additionne à la pression
créée par le joint d'étanchéité (b). Un dP négatif indique que la pression à l'entrée du joint
d'étanchéité (Pplenum) doit être élevée.
2.4 Description et modélisation du palier axial hydrostatique au gaz
Le palier axial est composé d'une série d'orifices (nominalement 40 mais 34 à cause de
problèmes de fabrication) positionnés à l'intérieur d'une géométrie annulaire tel qu'illustré à
la Figure 2-16. Ces orifices ne sont pas distribués également à l'intérieur de l'anneau, mais
sont regroupés en deux parties symétriques pour cause de contraintes de fabrication [Lee,
2006]. Cette composante a été positionnée près de la périphérie du rotor afin d'induire des
pertes visqueuses pour simuler la présence d'un générateur électromagnétique qui serait en
opération sous le rotor. La distance entre le palier axial et le rotor (gap) varie entre 0.5µp? et
1.5µ?? nominalement selon la position axiale du rotor. À l'origine, cette composante était
qualifiée comme étant un palier axial auxiliaire car ses fonctions principales étaient de fournir
une partie de la force permettant de balancer axialement le rotor lors des opérations de
démarrage et d'accélération du rotor. De plus, sa rigidité axiale devait être suffisante pour que
le rotor soit opéré en régime sous-critique (fréquence naturelle > fréquence de rotation).
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positionnement des orifices du palier axial
Figure 2-16 : Présentation du palier axial et de sa géométrie.
À l'intérieur de la présente étude, il est possible d'assigner quatre fonctions principales au
palier axial. Premièrement, il doit assurer des rigidités axiale et angulaire élevées afin de
permettre l'opération en régime sous-critique. Deuxièmement, la rigidité angulaire doit
également être suffisamment élevée afin de remédier au possible décalage entre les
composantes sous le rotor et le palier radial (dû à la fabrication) qui entraînerait une
inclinaison du rotor. Troisièmement, le palier axial doit fournir une partie de la force qui
permettra d'équilibrer les forces créées par le champ de pression à l'intérieur de la turbine.
Cette même force doit augmenter à mesure que le rotor s'approche du bas. Finalement, le
palier axial ne doit pas présenter de phénomène entraînant des instabilités dynamiques. Afin
de vérifier que les fonctions énumérées précédemment sont remplies par le palier axial, une
modélisation de ce dernier et de son comportement sera effectuée.
Motivation du changement du modèle
La modélisation de Lee [Lee, 2006] pour le palier axial annulaire était inspirée des travaux de
Deux [Deux, 2001]. Ce modèle présente un problème de blocage prématuré de l'écoulement à
la sortie de l'orifice qui ne permet pas de prédire le comportement du palier adéquatement. Un
premier effort a été mené lors de la présente étude afin d'améliorer le modèle au niveau des
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boucles d'itérations, du calcul des conditions de blocage et de certains facteurs de correction
mais le problème de blocage était toujours présent. Bien que ce problème ait pu refléter la
réalité, des comparaisons avec les mesures expérimentales viennent confirmer une lacune au
niveau de la modélisation [Lee, 2006]. En ce sens, un nouveau modèle sera développé ici en
s' inspirant de la modélisation utilisée par Lee.
2.4. 1 Modélisation des pertes de pression principales du palier axial
Tout d'abord, afin de bien suivre les explications subséquentes, les endroits stratégiques de
l'écoulement fluidique dans le palier axial sont indiqués sur la Figure 2-17. La pression en 1
est considérée comme étant la pression d'alimentation du palier axial. Les résistances
fluidiques principales dans le palier axial se retrouvant dans l'orifice et dans l'écoulement
radial. La première perte de pression est subite à l'entrée de l'orifice (1-^2) et la seconde est
due au passage de l'écoulement dans l'orifice (2->3). Ensuite, l'écoulement subit une autre
perte de pression due au fait que l'écoulement tourne (3-^4) et, dès lors, l'écoulement se
sépare en un écoulement radial entrant (4-^5) et en un écoulement radial sortant (4->7).
Finalement, une perte de pression est induite aux extrémités du palier à cause d'une expansion
(5^6 et 7-»8).
palier radial rotor









Figure 2-17 : Points stratégiques de l'écoulement fluidique au travers du palier axial.
Globalement, la procédure de résolution de l'écoulement dans le palier axial consiste à
imposer une pression d'entrée et à itérer sur le débit massique jusqu'à ce que les pressions à la
sortie du palier axial (en 6 et 8) soient celles voulues.
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Pertes de pression au travers des résistances fluidiques du palier axial
La perte de pression à l'entrée de l'orifice (l->2) sera calculée à partir du livre d'Idelchik
[Idelchik, 1994] portant sur les résistances hydrauliques. L'équation suivante représente la
perte de pression totale induite à l'entrée de l'orifice où a est le coefficient de perte de
pression, ? est la densité moyenne entre 1 et 2 et V2 est la vitesse moyenne à l'entrée de
l'orifice.
Pn-P72= a —-— 2-9
L'écoulement dans l'orifice est à bas nombre Reynolds (< 1000) ce qui rend la détermination
du coefficient de perte de charge a un peu plus ardue car elle est dépendante du nombre de
Reynolds (Re), défini par la relation suivante :
Re =
p-V · D f m t- Dr. A -m .-__ r orifice orifice orifice orifice
M Kifice-ß K-Vorifice-ß
Selon la valeur du nombre de Reynolds, le coefficient de perte de charge a peut être déterminé
selon les relations d'Idelchik suivantes :
10<Re<30 : a = C^ + ë0Re-C0quad
30<Re<104 : a = ^+ ë0Re ¦ C0quad
La valeur de ?f est déterminée par interpolation à partir des tables de livre d'Idelchik pour un
rapport des sections (A2/A1) qui tend vers 0. Le terme ë0Re est défini selon la relation ci-bas :
5 «'
^0Re= S °i (10SlO Re)
a0 = 0.461465, O1 = -0.2648592 , a2 = 0.2030479
a3 = -0.06602521, a4 = 0.01325519, a5 =-0.001058041
Le terme C0qmd quant à lui prend la valeur de 1.5 pour un orifice profond. Une fois le
coefficient de perte de charge a déterminé, il est possible de définir un système d'équations
permettant de déterminer les pressions statiques et totales à l'entrée de l'orifice. En utilisant la
loi des gaz parfaits et l'équation de continuité (m = pVA), il est possible d'exprimer la







La définition de la pression totale pour un écoulement compressible permet d'exprimer cette
dernière en fonction de la pression statique et de la vitesse de l'écoulement :
P = P ¦ I+ItI)Mach\ Y-\ 2-11




En considérant l'écoulement isotherme, les équations 2-10, 2-11 et 2-12 constitues un système
de 3 équations et 3 inconnus (P2, ?t2 et V2). Il suffit alors d'itérer sur la valeur de la vitesse
jusqu'à ce les 3 équations soient simultanément satisfaites.
La modélisation de la perte de pression au travers de l'orifice (2->3) se basera sur un
écoulement isotherme dans un conduit 1-D tel que défini par Shapiro [Shapiro, 1953] :
1 dMach2 _ -?- Mach2 dz
~2 Mach2 ~ 2(2- ?- Mach2) ~Dt 2-13orifice
où Mach est le nombre de Mach, / le coefficient de friction, ? le ratio de chaleur spécifique et
Dorifice est le diamètre de l'orifice. Cette relation est valide pour des nombre de Mach inférieur
à 1/ -Jy . La résolution de cette équation (pour un Mach variant de Macli2 à Macli3 et un ? de 0












Remplaçant Mach2/Macli3 par P3/P2 (valide pour un écoulement isotherme à section constante)
Mach2 _ V2 ¦ ^l ?- R-T3 _ V:-1I- ™orifice' Pi' A3 P3 P
Mach, m„
________. _ ht, _ * 3
• p2 ¦ A2 p2 P2*3 V3--sJyRT2 V3 "1OrIfWe
et en réorganisant les termes, on obtient l'équation 2-14 qui permet de définir la pression
statique au point 3 en fonction des paramètres connus.
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Pour un écoulement laminaire, le coefficient de friction/ peut être exprimé en fonction du
nombre de Reynolds et il prend la forme :
/=16 où Re = p-VDoriflce_ 4^k
Re ß *¦ Donlice 'M
Pour résoudre l'équation 2-14, il suffit d'itérer sur la valeur de P3 jusqu'à ce que l'égalité soit
obtenue. Afin d'obtenir un bon estimé de la valeur de départ pour l'itération, îl est possible de
définir la pression à partir de la différence de pression dans un tube tel que définie par Yuan
[Yuan, 1967]. En utilisant l'équation de continuité et la loi des gaz parfaits, il est possible
d'obtenir la variation de pression selon des termes connus.
dP = V -32·// = -morifice -12S- µ- R-T-
dz D2nriflce p -D40riflce P
1 iteration : P3 = IP2 ¦ —
( orifice
En comparant la relation pour la première itération à l'équation 2-14, une simple substitution
permet de remarquer que les deux premiers termes contenus dans la racine sont équivalent.
Connaissant maintenant la pression au point 3, l'équation de continuité et la loi des gaz
parfaits permettent de calculer la vitesse moyenne à ce point. La pression totale en 3 s'obtient
en utilisant sa définition :
P =P1Ti *3 1 + Í£z!);- ^Vl¦Machi,2 3
Entre les points 3 et 4, l'écoulement doit changer de direction et également d'aire de section.
Ces changements entraînent une perte de pression supplémentaire qui peut être définie selon
les relations suivantes établies par Vohr [Vohr, 1966] :










2000 + 0.179 2-16
La détermination du coefficient ??t? (équation 2-16) est empirique et provient des résultats
expérimentaux de Vohr qui a étudié les pertes de pression subites dans un écoulement sortant
d'un orifice et impactant sur une plaque. Cette relation est valide pour un rapport entre le gap
du palier axial et le rayon de l'orifice beaucoup plus petit que l'unité (gappaaer axial /l'orifice « 1).
Pour les dimensions nominales, ce rapport varie entre 0.1 et 0.3 dans le présent cas. Bien que
plusieurs travaux antérieurs ainsi que les présents travaux utilisent cette relation [Deux, 2001;
Lee, 2006; Teo, 2006], une vérification des pertes de pression réelles au passage de l'orifice au
palier radial (de 3 à 4) serait à prévoir. En fait, Vohr indique une forte dépendance de la perte
de pression face au rapport entre le gap et le rayon de l'orifice sans pour autant en modifier sa
modélisation.
Le nombre de Reynolds en 4 se défini selon le diamètre hydraulique qui, pour un écoulement
entre deux plaques planes, est équivalent à 2h où h est l'espacement entre les deux plaques (le
gap entre le palier axial et le rotor). En substituant le terme p-V à l'aide de l'équation de
continuité, le nombre de Reynolds peut être calculé selon :
_ P4-V4- Dhyd _m-(2h)_ 2-mRe DhA 2-17µ A- µ p-?0^-µ
Connaissant le débit massique, le nombre de Reynolds peut être calculé et la pression totale est
obtenue par l'équation 2-15. Il suffit ensuite d'itérer sur la vitesse de l'écoulement en 4 à









Globalement, pour l'écoulement radial, il y aura itération sur les débits massiques vers le
rayon intérieur (4-^6) et vers le rayon extérieur (4->8) jusqu'à ce que la différence des
pressions de sortie (Po-Ps) soit égale à celle désirée. Afin d'obtenir ces pressions, de sortie, il
38
faut déterminer les pertes de pressions entre l'orifice et les points 5 et 7 et également les pertes
de pressions dues aux expansions de sortie. L'écoulement entre l'orifice et les points 5 et 7
sera d'abord traité comme un écoulement radial entre deux disques puis un facteur de
correction fcorr sera calculé pour tenir compte de la géométrie réelle du palier axial
(l'écoulement provient d'un orifice). La solution de l'écoulement radial a déjà été développée
à la section 2.3 (équation 2-6), il est donc possible de calculer les pressions à la sortie des deux














Il est à noter que le rapport des rayons est inversé afin de tenir compte du sens de l'écoulement
(équation 2-18) et que la somme des débits doit être égale au débit dans l'orifice
(tn^7+mA_5=rhorifice).
Dans une première itération, les débits massiques sont imposés ce qui permet de calculer les
pressions statiques en 5 et en 7 à l'aide des équations 2-18 et 2-19. Les pressions totales
peuvent être déterminées à l'aide des relations suivantes :
.y
LT5 ¦p,- 2 Mach.
?-ì
où Mach5 = 4r-RT5
til. e -R-Te
¦ et V5=-A=Â L
A5P5
Tl =,(M ?-?MaCh1 où Mach, = V7-Jr-R-T7 QtV7 m4_7 R T1A1 P1
Les pertes de pression dues aux expansions de sortie sont définies par les équations 2-20 et
2-21 selon le cas.
*T5 ~ "t? = ^expansion ' VT5 ~ *.5 / 2-20
"t6 "tS ~ ^-expansion ' \"t6 *6 ) 1-1\
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Lee [Lee, 2006] a déterminé le facteur Kexpansion à partir d'une étude numérique menée sur les
pertes de pressions associées à la contraction et l'expansion d'un écoulement rencontrant une
microrestriction.
100 > ReDh > 2 :
¦11.5711 3.9264 4.8215 1.6422
^expansion n ? /r> \ ? /V. \2 , /V. \3 "*" 0-009.3 · ReohReDh In(Re0J In(Re0J In(Re0J3 ^
Re <2 · K -33·1458Dh * expansion -*-*
Re =?±±.1± et Re -*±l1±DK5 A5 µ Ke™'7 - A1 µ
Finalement, puisque l'espacement entre le rotor et la structure statique devient beaucoup plus
grand après l'expansion (de ?µp? à 100 µ??), les pressions statiques y sont considérées comme
étant de valeurs équivalentes aux pressions totales.
La modélisation des pertes de pression au travers de la géométrie du palier axial permet de
prédire le comportement de ce dernier (force et débit massique) en fonction de la pression
d'alimentation et de la position axiale du rotor.
Détermination du facteur de correction de l'écoulement radial
Tel que défini par les équations 2-18 et 2-19, l'écoulement radial dans le palier axial est
l'équivalent d'un écoulement (ID) provenant d'une fente circonférentielle sortant de part et
d'autre d'un plan radial (voir Figure 2-18). Pour tenir compte du fait que l'écoulement est
bidimensionnel (2D) et provient en réalité d'un orifice au lieu d'une fente circonférentielle,
une étude numérique sera effectuée. Lee a déjà effectué une étude similaire, mais en
considérant les pressions de part et d'autre du palier axial comme étant égales. Il a construit
une charte sur le facteur de correction à apporter au débit massique et à la force qui sont
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calculés par la théorie d'un écoulement radial. Pour notre géométrie, ces facteurs sont de 0.44




solution connue calcul numérique
Figure 2-18 : Approche retenue pour résoudre l'écoulement radial du palier axial. Les
calculs numériques permettent de déterminer un facteur de correction à appliquer à la
solution connue de l'écoulement radial dans le palier axial.
Afin d'explorer l'impact de la variation, de façon indépendante, des pressions aux extrémités
du palier axial, une nouvelle étude sera effectuée. L'écoulement radial peut être considéré
comme un écoulement de couche mince (théorie de lubrification) qui peut être défini par les
équations de Reynolds. Hamrock [Hamrock, 1994] dérive les équations de Reynolds en
négligeant les termes des équations de Navier-Stokes qui sont d'ordre (h/L), (h/L)2, (h/b) et
(h/b)2 où h représente l'espacement entre les surfaces, b la largeur de l'écoulement considéré
et L la longueur sur laquelle l'écoulement est considéré. De plus, il considère la viscosité du
fluide comme étant constante sur l'épaisseur de la couche mince. Dans le présent cas, h ~
?µ??, b ~ 100 µp? et L ~ 100 µp? ce qui propose que les termes peuvent être négligés.
Toutefois, il est à noter que les rapports h/L et h/b sont tout de même près de deux ordres de
grandeur plus grand que leur équivalent macroscopique. Cette simplification des équations de















dh? s un dh . dp
+ p{wa-wb)-p-ua — -p-vay + h—
2-23
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La Figure 2-19 présente la nomenclature du palier axial ainsi que le système d'axe qui est
utilisé dans l'équation 2-23. Les variables u, ? et w représentent les vitesses des parois (a et b)





Figure 2-19 : Nomenclature du palier axial pour l'équation de Reynolds généralisée.
En négligeant toute variation temporelle, toute variation sur l'épaisseur et tout mouvement





+ ¦ ph3 dP = 0
dy { 12// dy
En utilisant la loi des gaz parfaits et en prenant un écoulement isotherme, la forme simplifiée
de l'équation généralisée de Reynolds prend la forme présentée à l'équation 2-24 pour un
écoulement forcé de couche mince confiné entre des parois stationnaires. Le terme V
représente le gradient.
— P — + —
dx\ dx J dy
P
d^y = 0 -> V(PVP) = O 2-24
Les effets de rotation de la surface du rotor sont négligés car ils induisent peu de variation sur
le profil de pression en comparaison de l'écoulement radial dans le palier axial [Teo, 2006].
L'équation définissant le profil de pression dans l'écoulement radial du palier axial (équation
2-24) sera résolue, pour notre géométrie, à l'aide du logiciel COMSOL (extension de Matlab).
Ce dernier est un outil de simulation numérique multiphysique permettant l'utilisation
d'équations différentielles partielles (EDP) [COMSOL, 2007]. La forme de l'équation 2-24 est
obtenue, dans le logiciel, en utilisant l'équation de Laplace en deux dimensions et en assignant
les valeurs adéquates aux différentes variables. La substitution de la variable c par P permet,
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d'une façon détournée, d'obtenir l'équation qui définit notre problème et qui permet la
considération d'un gaz comme fluide de travail (densité variable).
Équation de Laplace 2D dans COMSOL : V ¦ (- cVP -a?+?)+a? + ß VP = f
Assignation des variables : c = P et a = ? = ß = f = 0
Équation couche mince à parois stationnaires : V · (PVP) = 0




/^D^ rc= 1750 µp?
A : condition de Dirichlet -> pression P4 rA = 1857 µp?
B : condition de Dirichlet -> pression P5 rB = 1970 µp?
C : condition de Dirichlet -> pression P7 Donfice= 10 µp?
D : condition de Neumann -asymétrie (aucun écoulement normale à la surface)
E : condition de Neumann -asymétrie (aucun écoulement normale à la surface)
Équation de Laplace 2D : V · (PVP) = 0
Figure 2-20 : Définition du domaine de calcul et des conditions frontières.
Le débit massique peut être évalué à partir du gradient de pression aux frontières du palier. En
fait, aux frontières, l'écoulement est considéré comme un écoulement de Poiseuille ce qui
permet d'évaluer le débit massique du palier axial (en A, en B et en C).
Kb,c = ¡¡p-V-dA = i^'^Tl^fignul(PAJttCydn
Le terme [ grad(PABC)dn peut être directement calculé avec COMSOL. Une première
étude effectuée sur un simple écoulement radial (solution connue de la Figure 2-18) a permis
une familiarisation avec le logiciel tout en permettant de s'assurer de la validité des équations
2-18 et 2-19 et de la méthode proposée pour la détermination du débit massique. Ensuite, la
géométrie présentée à la Figure 2-20 a été élaborée et les pressions en A, B et C furent variées.
3.46°
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La Figure 2-21 illustre la différence entre l'écoulement radial provenant d'une fente










Figure 2-21 : Profil de pression pour un palier axial à fente circonférentielle et à orifice. Le
plan de l'écoulement qui est présenté au bas des graphiques représente la géométrie et les
flèches indiquent la direction de l'écoulement. Les pressions d'entrée et de sorties sont de
161 kPa et 101 kPa respectivement.
L'un des premiers résultats qui a été observé est la validité du facteur de correction à apporter
sur le débit massique lorsque les pressions sont identiques de part et d'autre du palier axial (P5
= P7). Dans ce cas, le facteur de correction fcorr est de 0.44 pour notre géométrie et ce résultat
est identique à celui de Lee [Lee, 2006]. De plus, le profil de pression induit par le débit
corrigé est un profil équivalent en termes de force. L'intégration de ce dernier donne une très
bonne approximation de la force correspondant à un profil de pression dont la source provient
d'un orifice. Ainsi, la correction est directe, plus naturelle et valide peu importe les conditions
de pression de part et d'autre du palier. Les détails du calcul de la force seront expliqués à la
fin de la présente section.
Les résultats furent ensuite analysés dans le but de construire un modèle simple à mettre en
œuvre pour des pressions différentes aux rayons interne et externe. En manipulant les
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équations 2-18 et 2-19, avec les mêmes propriétés du fluide localement et un espacement h
constant, il est possible d'obtenir la relation suivante :
<7 = (ff -?') HrJr5)
m4_5 (P42 -P52) \n(r7/r4)
C'est donc dire qu'à priori, pour un écoulement radial à fente circonférentielle, il est possible
de définir deux ratios d'importance (? et Si) qui seront utilisés pour déterminer les débits
massiques de part et d'autre du palier en fonction des pressions imposées :
m4-7 = ?·9? · ? = Si- (r4¡r5)
m'4-5 P-P1 HrJr4) 2-25
Après avoir analysé les résultats obtenus, il a été trouvé que le ratio (?) entre le débit massique
et le débit massique calculé à ? = 1 est une fonction linéaire du ratio ? (voir Figure 2-22).
Ces résultats sont valides pour la géométrie présentée à la Figure 2-20. Le terme m*






relations linéaires (équations 2-26 à 2-28)
Figure 2-22 : Résultats de l'analyse numérique du palier axial. Ces résultats permettant de
calculer le débit massique dans le palier axial provenant d'un orifice.
Les équations 2-26 à 2-28 représentent les trois courbes illustrées à la Figure 2-22 soient pour
le débit interne (4-5), le débit externe (4-7) et le débit total.
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^= 0.5026 ? + 0.4978 2.26
?4_5 = -0.6573· ? + 1.657 2.27
?4_? = 1 .6579 · ? - 0.6566 2.28
En manipulant les équations précédentes et en utilisant les équations de l'écoulement radial
idéalisé (fente circonférentielle), il est possible de prédire les chutes de pression de part et
d'autre du palier. Tout d'abord le ratio des différences du carré des pressions (?) est obtenu.
Les deux équations donnent le même ratio ? mais l'imposition de l'un des deux débits à 0
permet de choisir l'équation sans indétermination (sans division par 0).
/V1 06566+1657 <L.9î. 1.657 + 0.6566
? _ m4-7 -K ? _ m4-S
i, 1.6579 '0.6573 + ^^·^^ 1.6579 + ^=L-9Î- 0.6573
m4_7 91 m4_5
L'utilisation des équations 2-18, 2-27, 2-28 jumelée à la définition de ?, permet de calculer
directement les pressions aux sorties de l'écoulement radial.
I- \ m4-5 ( ¦ \ _ mA-l
-0.6573 ? + 1.657 v 4"'/T=1 1.6579· ? -0.6566
? = ip2 n-v-™U-R-T JrA ?? ^ _(<-5)?=ou m4_5 = ¦
fJ corr
P1 = ^p42 -?· (P42 -P52)
Un des points important et intéressant de ces résultats est la possibilité d'analyser le cas où
l'une des deux extrémités du palier axial est bloquée. Cette condition donne la pression
maximale si l'on bloque l'écoulement du palier en aval et cela confère, par le fait même, les
pressions maximales aux extrémités pour avoir des écoulements sortants (sans refoulement).
Pour calculer ces pressions, il suffit d'imposer un des deux débits massiques à 0. À cette
46
valeur, le ratio ? prend la valeur de 2.521 pour un écoulement interne (4-5) et de 0.396 pour
un écoulement externe (4-7).
m4_5 = 0 (?4_5 = 0) => ? = 2.521
m4_j = 0 (774_7 = 0) => ? = 0.396
En utilisant la définition du ratio ? (équation 2-25), il est possible de calculer la pression à
laquelle il n'y a plus d'écoulement à l'une des extrémités du palier. Par exemple, en supposant
l'écoulement bloqué vers l'intérieur et en imposant la pression à l'orifice à 161 kPa et la
pression de sortie à 101 kPa, la pression à la frontière interne est de 140.6 kPa ( pour un ? =
2.521). En utilisant le logiciel COMSOL et en imposant à la frontière interne une condition de
Neumann (aucun débit normal à la surface), il est possible de vérifier que la pression à la



















0 40 00 80
position (um)
1.75
Figure 2-23 : Illustration du blocage à la frontière interne du palier axial. Le profil de
pression dans le palier axial est présent sur le graphique de gauche tandis que le graphique de
droite présente le profil de pression sur la frontière interne.
La procédure de résolution numérique de l'écoulement radial du palier axial est présentée en
annexe C. Il est important de se rappeler ici qu'un processus itératif global sur le débit
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massique de l'orifice d'alimentation du palier axial permet de converger vers la valeur
adéquate des pressions de sortie.
Validité et variation du modèle du palier axial
Les corrections apportées sur le débit massique dans l'écoulement radial du palier axial sont
valides pour la géométrie présentée. Par contre, une certaine variation du diamètre de l'orifice
peut être effectuée sans influencer les équations de correction (équations 2-26, 2-27 et 2-28).
Ainsi, un diamètre d'orifice de 8 µ?? a été imposé dans COMSOL et les équations de
corrections n'ont pas varié. Il est important de rappeler ici que, pour un même débit massique,
les pertes de pression dans l'orifice sont très dépendantes du diamètre de ce dernier. De plus, il
a été vérifié que l'effet aux extrémités du palier axial (derniers orifices avec une frontière libre
de plus) est négligeable (moins de 1% de variations).
Calcul de la force de pression dans le palier axial
Le calcul de la force est obtenu en utilisant des profils de pression équivalents de part et
d'autre de l'orifice avec les débits entrant et sortant calculés et non les débits corrigés. Il s'est
avéré que l'utilisation des débits calculés (débits réels) permet de générer un profil de pression
équivalent en termes de force. Il est à noter que cette observation n'est pas triviale car
l'utilisation des débits réels mène à une mauvaise évaluation de la pression à l'orifice. Il suffit
d'utiliser les débits réels et de considérer le profil de pression comme étant celui d'un
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L'intégration de ces profils de pression donne la force pour le palier axial.
F4_5 = J JP¡_5 (r)r- dr ?? F4_7 = J J/>4*_7 {r)-r-drd0
P =z P + Pr palier axial r4-5 r4-7
La validité de cette méthode d'estimation de la force a été vérifiée en variant les différentes
pressions dans le palier axial et en intégrant le profil de pression dans COMSOL. L'erreur
maximale obtenue est de 5% pour les pressions d'entrée les plus élevées en ce qui concerne la
force du palier axial.
Résolution du problème de blocage prématuré dans le palier axial
Comme il a été mentionné précédemment, le nouveau modèle du palier axial a pour but de
prédire le plus fidèlement possible son comportement. La modélisation antérieure qui avait été
développée ne permettait pas de prédire le comportement du palier axial et elle présentait un
problème de blocage prématuré de l'écoulement au niveau de la sortie de l'orifice [Lee, 2006].
Le modèle amélioré du palier axial permet de résoudre le problème de blocage prématuré.
Pour déterminer s'il y a blocage, il faut calculer le débit massique de blocage qui peut être
déduit à partir des relations isentropiques [Alexandrou, 2001].
/+1





où TT4 = T4
( (y- lì ?1 + ^-—'-Mach]\ 2 4J
En imposant un nombre de Mach à 1, il est possible de calculer le débit massique maximal.




La vérification de la valeur du ratio du débit massique sur le débit massique de blocage permet
de vérifier s'il y a blocage.
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condition pour écoulement sans blocage : < 1
m„max




Il est à noter que dans ses travaux, Deux [Deux, 2001] utilise la valeur 0.975 en ce qui a trait
au ratio des débits massiques maximal avant blocage. Cette valeur correspond à un nombre de
Mach =l/V/ et selon Shapiro [Shapiro, 1953], un tel nombre de Mach maximise le débit
massique dans un écoulement isotherme.
2.4.2 Validation expérimentale de la modélisation du palier axial
Afin de valider le modèle du palier axial hydrostatique, il sera comparé aux mesures
expérimentales de Lee [Lee, 2006]. Avant, d'effectuer cette validation, deux points seront
discutés soient : le diamètre des orifices et le facteur de correction à apporter afin d'obtenir la
meilleure concordance possible.
Le diamètre des orifices du palier axial
La perte de pression dans l'orifice est très sensible à son diamètre. Théoriquement, cette perte
de pression est inversement proportionnelle à la quatrième puissance du diamètre des orifices,
soit : dPnrifice o« l¡D*rS¡ce . Lorsque la perte de pression dans l'orifice est considérable en
comparaison à la perte de pression totale du palier axial, ce qui est effectivement le cas pour
un grand espacement entre le rotor et le palier axial (gap > 1-1.5µp?), une bonne connaissance
du diamètre des orifices est importante afin de bien modéliser le palier axial. Par exemple,
pour un même gap d'opération, une augmentation significative de près de 60% du débit
massique sera observée en variant le diamètre des orifices de 8 µp? à 10 µ??. Ce fait pourrait
laisser faussement croire à une fuite du dispositif car les résultats diffèrent notablement. Dû à
ce constat, une mesure des diamètres des orifices a été effectuée à l'aide d'un microscope
optique et les résultats sont présentés au Tableau 2-2 où 10 des 12 dispositifs fabriqués ont été
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analysés. Une mesure de référence d'un trou de prise de pression sur le dessus de la puce du
bas a été effectuée au même moment (nominalement Déférence = 20 µp?). De plus, l'état du bas
de la puce (où se trouve le palier axial) est indiqué dans le tableau.
Tableau 2-2 : Mesure du diamètre moyen des orifices du palier axial. Le diamètre du trou de















1 8.0 22,0 coupée 8.0 21,0 brisée
9.1 21,5 intact 8.1 brisée
9.5 22,0 intact 8.0 22,0 brisée
8.8 brisée 8.3 21,0 brisée
8.0 intact 12 9.0 21,0 intact
Les dispositifs brisés l'ont été lors d'essais à haute vitesse et il est intéressant de noter que ces
dispositifs, qui avaient été jugés comme étant les meilleurs candidats, semblent avoir de plus
petits orifices (près de 8 µp? de diamètre). Les 12 dispositifs ont été fabriqués en même temps
sur la même gaufre. Il est donc, à priori, difficile d'expliquer les différences notables de
diamètres entre les différents dispositifs. De plus, certaines puces comme les puces #2 et #9
présentent une variation du diamètre des orifices (allant jusqu'à 2 µp?). Bien que la technique
de mesure puisse être mise en cause car il est parfois difficile de distinguer le pourtour exact
de l'orifice (microscope optique à un grossissement de 100Ox), l'incertitude sur la mesure
serait au maximum de 1 µ??. De plus, la grande variance entre le diamètre de certains orifices
(8 et 10 µp?), ne peut être imputable à la technique de mesure ce qui est confirmé par les
mesures de références pour le trou de prise de pression. Afin de pallier à un problème
d'alignement, Lee [Lee, 2006] a déposé, sur la puce du bas du dispositif, une couche d'oxyde
d'une dizaine de micromètres qu'il a ensuite retirée à l'aide de techniques de gravure. Il est
possible que cette opération ait pu affecter le diamètre des orifices. Par contre, étant donné les
faibles dimensions, le haut rapport de forme (100 pour 10) et la connaissance des limitations
des techniques de microfabrication, il est fort probable que la variation du diamètre des
orifices ait été induite à la fabrication initiale.
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Les dispositifs #7 et #8 ont été utilisés afin de caractériser le palier axial [Lee, 2006] et selon
les présentes mesures, un diamètre d'orifices de 8 µp? sera considéré lors de la validation
expérimentale du présent modèle analytique.
Facteur de correction sur les pertes de pression à l'entrée des orifices
Suite à la comparaison entre le modèle du palier axial et les mesures expérimentales de Lee,
en plus du changement du diamètre des orifices, un facteur de correction doit être apporté afin
d'obtenir une meilleure concordance. Après avoir étudié les différentes avenues possibles, il a
été trouvé qu'une simple correction des pertes de pression à l'entrée des orifices du palier
axial permet d'obtenir la meilleure concordance possible entre les mesures expérimentales de
Lee [Lee 2006] et la modélisation actuelle. L'équation subséquente introduit le facteur de
correction a qui sera utilisé. L'indice #2 fait référence à l'entrée de l'orifice sur la Figure 2-17.
r2 -T2-OC1- (/7-2 ~~ "2 )
Comparaison entre la modélisation et les mesures expérimentales
En imposant la longueur des orifices à 85 pm, leur diamètre à 8 pm et le facteur 0C2 à 0.75, les
résultats expérimentaux de Lee [Lee, 2006] ont été comparés à la modélisation actuelle du
palier axial. La Figure 2-24 présente cette comparaison où la force produite par le palier axial
peut être déterminée en fonction du débit massique pour différentes pressions d'alimentation
du palier axial. Le plat dans les courbes (à haut débit) démontre bien la présence d'un
phénomène de blocage. D'ailleurs, les courbes n'ont pu être calculées pour des hauts débits
car les nombres de Mach étaient élevés et des problèmes de convergence numérique sont
apparus dans la modélisation. Les points expérimentaux à faible débit tendent à dévier de la
courbe théorique et cela s'explique par le fait que la force a été calculée à l'aide du profil de
pression sur le dessus du rotor qui continuera à augmenter même lorsque le rotor touchera à la
structure statique. Ce constat peut être validé par l'existence d'un plat dans les courbes (non
illustré ici). Ces résultats démontrent que la modélisation actuelle du palier axial est beaucoup
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Figure 2-24 : Comparaison du comportement du palier axial. La pression de référence est
101 kPa et la force de référence est de 0.16 N (force induite par la pression de référence
dans le palier axial).
2.4.3 Comportement quasi statique du palier axial
La présente section portera sur l'analyse quasi statique du palier axial. Ainsi, les
caractéristiques de base du palier axial seront présentées et également des analyses portant sur
la robustesse du palier, l'influence du fluide de travail, le comportement angulaire et la
possible présence d'un résonateur d'Helmholtz.
Comportement de base du palier axial
La rigidité du palier axial étant grande, les fréquences critiques d'opération sont plus grandes
que la vitesse de rotation du rotor. C'est donc dire que le palier axial est opéré en régime sous-
critique (fréquence naturelle > fréquence de rotation) contrairement au palier radial qui est
opéré en régime surcritique. La Figure 2-25 présente le comportement du palier axial pour des
pressions d'alimentation imposées aux mêmes valeurs que les mesures expérimentales de la
Figure 2-24. L'analyse du comportement du palier axial permet de constater sa grande rigidité
rendant possible l'opération en régime sous-critique. Par contre,, pour atteindre ce régime
d'opération, la pression d'alimentation doit être relativement grande nécessitant une source de













géométrie du palier axial
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Figure 2-25 : Comportement quasi statique du palier axial. La pression de référence est de
101 kPa et la force de référence est de 0.16 N (force induite par la pression de référence).
L'augmentation de la force lorsque le rotor s'approche du bas du dispositif comble la fonction
de stabilité de base du palier axial. Il est intéressant de noter la présence d'un optimum aux
alentours de 1.5µp? en ce qui a trait la variation de la force en fonction de la position du rotor
(sa rigidité). L'intensité de la force est relativement faible comparativement au 0.6 N produit
dans la turbine mais cela s'explique par le fait que le palier axial était, à l'origine, une
composante auxiliaire en ce qui a trait à l'équilibre des forces axiales. Bien que les pressions
d'alimentation soient élevées, le débit massique consommé par le palier axial est négligeable
en comparaison du débit principal de la turbine. Le plat dans le haut des courbes du débit
massique relate un phénomène de blocage qui s'avère être une source d'instabilité dynamique
selon Teo [Teo, 2006]. Dans son analyse, Teo remarque que lorsque la sortie des orifices
présente un phénomène de blocage, une instabilité dynamique se produit. Son système
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contient deux paliers axiaux (de part et d'autre du rotor) et c'est lorsque les phénomènes de
blocage sont présents dans les deux paliers que l'instabilité se produit. Puisque nous avons
qu'un seul palier axial, ces zones d'instabilités dynamiques sont à éviter lors de l'opération du
dispositif (ce sujet sera traité plus en détail à la section 2.6.1).
Résistance aux forces abruptes (robustesse)
À l'intérieur de l'étude du palier radial (annexe A), sa résistance aux forces abruptes est
étudiée. La même analyse sera effectuée pour le palier axial afin d'évaluer l'intensité de la
force abrupte pour déplacer axialement le rotor de 0.25 µ?? puisque l'espacement axial
nominal du dispositif est de 0.5 µ??. Cette intensité peut être exprimée en accélération en
adaptant l'équation A-61 au présent cas.
„? _ K-0.25jum
Puisque le palier axial est opéré en régime sous-critique, estimer la rigidité à partir de la
vitesse de rotation est conservateur. Ainsi, pour une vitesse de 1 MRPM, on obtient une
rigidité axiale au minimum de 132 kN/m qui induit un Ng de 140 pour un déplacement
maximal de 0.25 µ?? (sans amortissement visqueux). Le palier axial peut donc résister à de
plus grands impacts que le palier radial. Tout dépendant de l'application visée, un système
permettant d'absorber les impacts du dispositif global devrait être pensé afin de s'assurer que
le rotor ne subisse pas une trop grande accélération menant à un contact entre le rotor et la
structure statique.
Influence du fluide de travail
Le fluide de travail peut influencer de façon notable le comportement du palier axial et, dans
notre cas, les essais expérimentaux ont été effectués avec de l'air ambiant à 20 0C mais la
conception avait été effectuée avec de la vapeur d'eau à 200 0C. En utilisant la présente
modélisation et en variant les propriétés du fluide de travail, il a été remarqué que pour le
palier axial, outre la variation du débit massique (due en grande partie à la variation de la
55
densité du fluide), le comportement du palier axial est très similaire pour les deux fluides de
travail à l'étude.
Comportement angulaire du palier axial
Une importante caractéristique du palier axial est sa rigidité angulaire car elle permet de
déduire de nouvelles fréquences critiques d'opération ainsi que la réponse du palier due à un
moment externe (plus de détails aux pages suivantes). Pour ce qui est des fréquences critiques
d'opération, il est primordial de s'assurer qu'elles sont en tout temps supérieures à la vitesse
de rotation du rotor puisque le palier axial doit être opéré en régime sous-critique et que la
rotation du rotor est la principale source d'excitation dynamique. De son côté, la réponse du
palier à un moment externe doit permettre l'opération du rotor sans engendrer de contact avec
les parois statiques. Les sources de moments externes peuvent venir d'un décalage du champ
de pression sous le rotor et de la non-uniformité des champs de pression autour du rotor. Ce
dernier point sera étudié plus en détail dans à la section 3.5. Puisque les orifices du palier axial
ne sont pas distribués en tout point de la circonférence, sa rigidité angulaire devrait varier en
fonction de l'orientation du moment appliqué. La Figure 2-26 illustre la distribution des
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Figure 2-26 : Définition du système d'axe et distribution des orifices du palier axial.
La rigidité angulaire peut être déterminée en considérant que chacun des orifices induit une
force qui varie en fonction du gap entre le rotor et le palier axial. Lors d'un mouvement
angulaire du rotor, le gap sous le rotor varie localement selon l'emplacement de chacun des




Figure 2-27 : Principe de la rigidité angulaire et définition des angles du palier axial
Pour une pression d'alimentation et des pressions aux extrémités données, il suffit de tracer
une courbe de la force créée par un seul orifice en fonction du gap entre le rotor et le palier
axial. Cette courbe de référence, très similaire au graphique de droite de la Figure 2-25,
permettra d'effectuer une interpolation pour calculer les forces de chacun des orifices en
fonction du gap sous le rotor. La détermination du gap d'opération de chacun des orifices peut
s'effectuer à l'aide de simples règles trigonométriques. Ainsi, le gap sous le rotor varie en
fonction de sa position angulaire ? lors d'une inclinaison ß. Cette approche permet de
connaître, pour des pressions d'opération données, le comportement quasi statique du palier
axial (axialement et angulairement), à l'aide d'une simple courbe de la force en fonction du
gap local. Lors d'une inclinaison du rotor, la nouvelle distribution de force dans le palier axial
créera un moment M et la variation de ce moment par rapport à la variation de l'angle
d'inclinaison ß donnera la rigidité angulaire (K2"8).
~ dß
La connaissance de la rigidité angulaire permet de déterminer les fréquences d'opération
critiques propres au mouvement angulaire. La rigidité angulaire varie en fonction de l'angle ?
mais seuls deux cas extrêmes (maximum et minimum) seront calculés et ils correspondent aux
rigidités angulaires selon les deux axes principaux X et Y respectivement.
K ang t?-ang
V xx \ yy
Les variables Ixx et Iyy représentent les moments d'inertie du rotor selon les axes X et Y. Pour
une géométrie cylindrique du rotor, les moments d'inertie selon les X et Y sont égaux et








La Figure 2-28 présente le comportement angulaire typique du palier axial pour des
paramètres d'opérations identiques aux analyses antécédentes du palier axial. Les fréquences
d'opération critiques angulaires (/ñat) sont très élevées et du même ordre de grandeur que les
fréquences d'opération critiques axiales, ce qui confirme l'opération en régime sous-critique
du palier axial. La fréquence naturelle angulaire selon l'axe des X est légèrement inférieure à
la fréquence naturelle axiale (se référer à la Figure 2-25) ce qui lui confère le statut de
paramètre critique lors de l'opération du palier axial. Les moments angulaires sont calculés
pour une inclinaison de 0.005° ce qui correspond à un déplacement de 0.17 µp? des extrémités
du rotor. Pour un tel déplacement, l'intensité du moment angulaire est de l'ordre de 10 µ??? et
cela correspond, par exemple, à champ de pression produisant une force de 1 N décaler de 10
µp?. Les champs de pression autour du rotor produisent des forces de cet ordre de grandeur et
il est possible d'induire un décalage de 10 µp? entre les multiples couches du dispositif. Ce
point sera étudié plus en détail à l'intérieur de la section 3.5.
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Figure 2-28 : Analyse de la rigidité angulaire du palier axial. La fréquence critique (Qnat) et
le moment (M) créé par un déplacement angulaire de 0.005° sont illustrés.
L'influence de l'angle d'inclinaison sur le comportement du palier axial sera maintenant
étudiée par le biais d'un cas extrême où le rotor est à un maximum d'inclinaison possible avec
une grande pression d'alimentation. Pour ce faire, le gap nominal est fixé à 1.25 µp? et l'angle
sera varié jusqu'à un maximum de 0.025° ce qui induit une variation du gap local dans le
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palier axial de 0.8µp?. La Figure 2-29 présente les résultats de l'analyse de cas extrême où il
est possible d'observer l'influence de l'angle d'inclinaison sur les fréquences critiques
d'opération, sur le débit massique total et sur la force générée par le palier axial. Au
maximum, la fréquence naturelle angulaire varie de 30%, le débit massique varie de 20% et la
force de 5%. Bien que certaines variations semblent importantes, le cas à l'étude représente un
cas extrême. La diminution de la fréquence naturelle angulaire devrait être prise en compte et
la variation du débit massique pourrait induire en erreur si l'on suppose que le rotor n'est pas
incliné. Par contre, le fait que la variation du débit massique n'est pas négligeable (dans les cas
extrêmes) pourrait devenir un outil de mesure supplémentaire permettant de connaître
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Figure 2-29 : Influence de l'inclinaison du rotor sur le comportement du palier axial. Les
paramètres d'opération sont les mêmes que pour l'analyse de la rigidité axiale et la pression
d'alimentation relative du palier axial est de 827 kPa.
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Résonateur de Helmholtz
Pour terminer l'analyse du comportement du palier axial, la possible présence d'un résonateur
de Helmholtz sera étudiée. Un tel phénomène peut être créé entre les orifices et le volume
d'alimentation du palier axial et Wong définit une simple équation afin d'estimer la fréquence
de résonance d'un résonateur de Helmholtz [Wong, 2001].
fHeimholen (rüd ' S^ = ]tGG ~TV V0Ï plenum ' Lorif
La variable ao représente la vitesse du son dans le fluide de travail, A0nf l'aire de section d'un
orifice, Volpienum le volume d'alimentation du palier axial par orifice et Lorif la longueur d'un
orifice. En utilisant de l'air à 20 0C comme fluide de travail et les dimensions des orifices du
palier axial, la fréquence de Helmholtz peut être estimée pour notre configuration :
fueimon ? = — J o / fi = 5134 Hz = 308000 RPMHeimeln ^ yj ^3 ? 1Q-9^ . 35 ? jq-6
Bien que cette valeur semble être critique et qu'elle corresponde aux vitesses maximales
atteintes lors des essais à haute vitesse du dispositif Rankine, deux points restent en suspend
qu'en à la valeur réelle de cette fréquence critique. Le premier concerne le volume
d'alimentation par orifice à considérer. La valeur utilisée ici correspond au volume total de
l'alimentation du palier axial dans la puce divisé par le nombre d'orifice. Ce volume semble, à
priori, grand mais il est difficile de déterminer les limites du volume à considérer. Le
deuxième point concerne l'effet de la considération d'un écoulement continu dans le volume
d'alimentation qui devra être étudié.
2.5 Description et modélisation de l'écoulement radial secondaire
Ledit écoulement secondaire fait référence à l'écoulement fluidique entre la sortie intérieure
du palier axial et l'entrée du joint d'étanchéité tel qu'illustré à la Figure 2-30. Le plenum
d'équilibre est un volume à l'intérieur duquel une pression permet de générer une force pour
balancer les forces axiales provenant du champ de pression imposé sur le dessus du rotor.
60
L'une des extrémités du plénum d'équilibre est munie d'une restriction afin de contenir l'air
dans le plénum tandis que l'autre extrémité correspond à l'entrée du joint d'étanchéité
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Figure 2-30 : Vue de coupe des composantes de l'écoulement radial secondaire.
À l'origine, le plénum d'équilibre était censé être le palier axial principal produisant une force
pour balancer les efforts axiaux et également donner une rigidité axiale. Des orifices traversant
le rotor et positionnés à l'entrée de la turbine devaient fournir la pression adéquate dans le
plénum et ce, de façon autonome et indépendante. Des contraintes de fabrication n'ont pas
permis d'obtenir des orifices traversant le rotor sur toute son épaisseur donc, à priori, il n'y a
pas de source d'entrée de gaz au plénum d'équilibre. Par le fait même, l'écoulement fluidique
s'effectuera vers l'intérieur du dispositif c'est-à-dire de la sortie du palier axial jusqu'à
l'entrée du joint d'étanchéité. Cette modification au concept original pourrait engendrer des
phénomènes indésirables ce qui justifie l'analyse théorique subséquente.
Modélisation de l'écoulement radial secondaire
L'écoulement radial secondaire est en fait la mise en série d'écoulements radiaux (B, D, F et
H), de contractions (A, C et G) et d'une expansion (E) qui sont illustrés à la Figure 2-31. La
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modélisation pour les écoulements radiaux et pour l'expansion a déjà été définie au chapitre 2
et la modélisation de la contraction [Lee, 2006] est très similaire à celle de l'expansion. La
modélisation complète de l'écoulement radial secondaire est présentée à l'annexe D.
rotor -.-... s
'a
(Ì II joint d'étanchéité
F -
pk'iium d'équilibre <?™ » l'échelle)
Figure 2-31 : Sections de la modélisation de l'écoulement radial secondaire. Il s'agit d'une
série de contractions (A, C et G), d'écoulements radiaux (B, D, F et H) et d'expansion (E).
Puisque l'entrée du joint d'étanchéité correspond à la fin de l'écoulement radial secondaire, la
modélisation du joint d'étanchéité qui a été présentée à la section 2.3 est mise en série à la
modélisation de l'écoulement radial secondaire.
Analyse du comportement de l'écoulement radial secondaire
À priori, il y a deux sources de débits fluidiques pour alimenter l'écoulement radial
secondaire. La première étant le joint d'étanchéité et la seconde provient du palier axial en
supposant que sa sortie interne soit fermée. Dans la présente analyse, seule la source de débit
fluidique induite par le joint d'étanchéité sera traitée. Le cas qui sera étudié ici correspond au
cas où la sortie du joint d'étanchéité est à pression atmosphérique. Ce cas est représentatif
expérimentalement aux cas où le centre du dispositif est ouvert lors d'opération à vide de la
pompe ou lors de l'opération de la pompe avec de l'eau pour un pompage vers l'intérieur (en
ne supposant aucune surface mouillée dans le joint d'étanchéité). La Figure 2-32 présente
deux cas qui illustrent la chute de pression dans l'écoulement radial secondairement obtenue à
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Figure 2-32 : Chute de pression dans les composantes de l'écoulement radial secondaire.
Pour les cas illustrés, O = 1 MRPM et le gap d'opération = 0.5 µp?.
La chute de pression principale de l'écoulement radial secondaire se produit à la restriction
(1540µp? < r < 1550µp?) ce qui abaisse naturellement la pression dans le plénum d'équilibre
(920µ?? < r < 1540µp?). Ainsi, pour le premier cas présenté à la Figure 2-32 (trait plein), la
force s'abaisse de 12% comparativement au cas où tous phénomènes seraient négligés. Il est
également important de constater que si la pression au point A (voir Figure 2-31) est
constante, une augmentation du débit engendre une baisse de la pression moyenne dans le
plénum d'équilibre et du fait même, un abaissement de la force. Normalement, si le rotor
s'approche du bas du dispositif, le débit engendré par le joint d'étanchéité augmentera. Bien
que cette constatation soit triviale, elle peut mener à une problématique si elle est négligée. La
Figure 2-33 illustre la variation du débit massique et de la force dans l'écoulement radial
secondaire.
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Figure 2-33 : Variation du débit massique et de la force dans l'écoulement radial
secondaire. La pression d'alimentation est de 101 kPa et la vitesse de rotation de 1 MRPM.
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Lorsque le rotor s'abaisse (gap diminue), la force axiale provenant de la pression diminuera
aussi ce qui portera le rotor à s'abaisser davantage. Pour la configuration actuelle, la variation
de force illustrée à la Figure 2-33 ne peut être compensée si l'on considère seulement le palier
axial (pour le cas extrême : petit gap et 1 MRPM). C'est donc dire que la rigidité négative
illustrée est supérieure à la rigidité du palier axial. Cela implique qu'à haute vitesse et à faible
gap d'opération, le rotor ne sera pas stable et sera attiré vers les composantes du bas et non
repoussé.
En considérant la force produite dans le joint d'étanchéité, l'abaissement de la force dû à la
variation du champ de pression dans le plénum est compensé. Par contre, une évaluation plus
juste de la force produite par le joint d'étanchéité est à prévoir car le profil de pression dans le
joint d'étanchéité est, dans la présente étude, une simple linéarisation de la différence de
pression calculée. Ici, le lecteur doit se rappeler qu'à la base le plénum d'équilibre devait être
alimenté par des orifices passant au travers du rotor qui n'ont pu être fabriqués. Ainsi,
l'écoulement radial secondaire devait s'effectuer en sens inverse à la présente modélisation ce
qui explique la problématique rencontrée précédemment.
2.6 Analyse dynamique du palier axial
Les analyses précédentes du palier axial supposent qu'un régime permanent de l'écoulement
est atteint instantanément. Cela permet d'identifier les limites d'instabilité statique du palier
axial à partir d'un état perturbé (en changeant le gap par exemple). Ainsi, il a été possible
d'identifier l'évolution de la fréquence naturelle du palier axial en fonction de la pression
d'alimentation et du gap du palier. L'analyse dynamique du palier axial tient compte de
l'évolution temporelle des perturbations du système et elle permet d'identifier les instabilités
dynamiques du système. L'analyse qui suit s'appuiera sur les travaux de Teo [Teo, 2006] et
permettra de vérifier la stabilité dynamique du palier axial en supposant que cette composante
est la seule ayant une forte dépendance dynamique par rapport au gap d'opération.
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2.6. 1 Le palier axial
L'analyse dynamique du palier axial est basée sur l'étude effectuée par Teo [Teo, 2006] en
l'adaptant pour la géométrie annulaire de la présente étude. Les bases et hypothèses de
l'analyse sont les mêmes et il faut bien définir et considérer les écoulements entrant et sortant
du volume de contrôle. Ce dernier est défini entre le palier axial et le rotor tel qu'illustré à la
Figure 2-34. L'espacement h entre le rotor et le palier axial, la pression statique P à la sortie de












Figure 2-34 : Volume de contrôle de l'analyse dynamique du palier axial.
Le changement de masse du fluide dans le volume de contrôle ("VC") provient de la
différence entre les débits massiques perturbés entrant et sortant du palier axial tel que le
stipule l'équation 2-291. L'indice 0 représente les états d'équilibres (avant perturbation) et
l'apostrophe ' indique l'état perturbé.
dm,,1VC _









dP et C3 =Jo
dm„
dh
En régime permanent, la masse de gaz entre les surfaces du palier dans le volume de contrôle
(mvc) peut être calculée une fois la pression connue en tout point du palier.
Le signe " - " devant le coefficient C1 n'apparait pas dans les travaux de Teo [Teo, 2006] mais, après discussion
avec l'auteur, cette différence provient de la définition du coefficient C1. Ce changement est effectué pour
chacune des équations subséquentes tirées des travaux de Teo contenant le coefficient C1.
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mVC = jjphordrd0 = -^-jjPrdrd0
La variation temporelle de la masse du fluide perturbé devient alors :
dm
dt^ - = C4-P'+C5-h' ou C4 =
dmvc




La seconde loi de Newton gouvernant le mouvement axial du rotor ( mrotor ·??;=??; où a
représente l'accélération du rotor) permet d'ajouter une équation supplémentaire au système.
m -K=C P''"¦rotor " V 6 ^ OU C6 = BFp ^dP Jo- (C6-C4)K 2-31
La variable Fp représente la force produite par le profil de pression dans le palier axial et la
définition de la masse dans le volume de contrôle (myc) permet de relier les coefficients C4 et
Ce tel que présenté à l'équation 2-31. Les équations 2-29, 2-30 et 2-31 permettent d'obtenir
l'équation différentielle qui gouverne le mouvement axial perturbé du rotor :
h'+rzc1 + c1s ¦h'+f C5C6 ?
V mrotor C4
¦h'+
( C C ?
\mrotor ' C4 J
h'=0 2-32
Fait intéressant à noter, si l'on considère l'écoulement incompressible, le coefficient C4 prend
la valeur de 0 et le modèle dynamique peut alors être représenté par un système masse-ressort-
amortisseur ayant comme constante de rigidité C3-C6/(-Ci+C2) et comme coefficient
d'amortissement C5-Cö/(-Ci+C2).
Critères de stabilité dynamique
Pour une équation différentielle de la forme de l'équation 2-32, les critères de stabilité de
Routh-Hurwitz permettent de prédire les instabilités dynamiques. En utilisant le dénominateur
de la fonction de transfert obtenue en effectuant une transformée de Laplace de l'équation
différentielle, on obtient une équation polynomiale cubique :
s3 + r- C1 + C2 ? s2 + ( C5C6 \
\mrotor ' C4 J
S + ^3 ' Ce
\mrotor ' ^AJ
-0
(de la forme : a0 -s3 + O1 ¦ s2 + a2 -s + a3 = 0 )
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Les coefficients de l'équation ainsi transformée doivent respecter deux critères de base afin
d'avoir un système dynamiquement stable. Le premier critère de stabilité de Routh-Hurwitz





V mrotor ' C4 J
>o, Cj 'C(>
V mrotor ' C4 J
>0
L'étude des équations 2-29, 2-30 et 2-31 définissant les coefficients Cj démontre que Ci < 0 et
que C2 à Co sont tous > 0. Ce fait vient démontrer que le premier critère de stabilité sera
respecté.
C1 < 0 et C2 6 > 0 (1er critère)
Le second critère de stabilité stipule que " ai· a2 - ao-a3 > 0 " ce qui revient à " ay &i > ao-a3 ". En
exprimant cette relation en utilisant les coefficients Q, la relation suivante est obtenue :
C +C C^ 2 >^- (2e critère)
C, 2-33'3 ^5
Le critère décrit dans l'équation 2-33 peut être modifié de façon à ce que ce dernier soit
supérieur à l'unité pour que le système soit dynamiquement stable. Ainsi, lorsque le critère
modifié est supérieur à l'unité, l'écoulement dans le palier axial réagit assez rapidement et
s'adapte au mouvement du rotor.
(-C1+Q)-C5 ^1
C C
Les valeurs des coefficients Ci à C5 sont déterminées à l'aide du modèle du palier axial défini
à la section 2.4.1 qui permet de varier la géométrie et les conditions d'opération du palier
axial. En variant les pressions d'alimentation et l'espacement entre le palier et le rotor, il est
possible d'évaluer la présence d'instabilités dynamiques lors de l'opération de la microturbine.
La Figure 2-35 présente l'évaluation du critère de stabilité dynamique en fonction de la
pression d'alimentation et du gap du palier axial.
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Figure 2-35 : Délimitation de la zone d'instabilité dynamique du palier axial.
La limite de stabilité dynamique (lorsque le critère n'est plus respecté) varie en fonction de la
pression d'alimentation et du gap d'opération du palier axial (pour une géométrie fixe et un
fluide donné). La Figure 2-36 illustre le gap maximal d'opération en fonction de la pression
d'alimentation du palier axial qui permet de conserver une stabilité dynamique. Il a été
remarqué lors de la détermination de la limite de stabilité dynamique, que les débits massiques
étaient près des débits de blocage sonique lorsque la pression d'alimentation était relativement
élevée. Sur la Figure 2-36, la ligne pointillée ainsi que l'axe Y de droite représente le ratio
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Figure 2-36 : Gap maximal d'opération du palier axial. La limite de la zone de stabilité
dynamique varie en fonction de la pression d'alimentation.
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Phénomènes expliquant l'apparition d'instabilités dynamiques
Teo [Teo, 2006] souligne dans ses travaux quelques constats qui permettent de mieux
comprendre l'apparition d'instabilités dynamiques dans le système. Une faible intensité du
coefficient Ci peut mener à des instabilités et cela se produit lorsqu'il y a présence de blocage
sonique dans l'orifice. En présence de blocage, le coefficient Ci prend alors la valeur de 0 et le
second critère de stabilité peut être violé. Dans ses travaux, Teo [Teo, 2006] valide la présence
d'instabilités dynamiques prédites par son modèle par une série d'expérimentation. Il
démontre, entre autres, que lorsque l'écoulement subit un blocage sonique, la présence
d'instabilité dynamique apparaît. De plus, Teo [Teo, 2006] mentionne que bien que la stabilité
statique (rigidité du palier positive) est nécessaire, elle n'est pas suffisante et que les
instabilités dynamiques sont souvent violées en premier lieu. Il mentionne également qu'en
présence d'effets dynamiques, la différence de phase entre les perturbations irrégulières de P'
et h' peut être telle que dans un cycle de perturbations, l'énergie nette introduite dans le
système est positive. Cette énergie perturbatrice cause une croissance exponentielle de
l'amplitude de h' et il en résulte une instabilité dynamique.
Simulation du comportement dynamique du palier axial
La simulation du comportement dynamique permet d'avoir un modèle simple afin de prédire
la réaction dynamique des paliers à une excitation quelconque. Il est ainsi possible de vérifier
la justesse du critère d'instabilité dynamique (équation 2-33) tout en permettant la
modélisation à composantes multiples. De plus, il serait possible d'estimer les temps de
réponse des composantes. La modélisation de cette simulation est présentée à la section E.l de
l'annexe E.
2.6.2 Considération du palier axial d'origine et système à deux paliers
L'analyse dynamique du palier axial d'origine (le plénum d'équilibre) permet d'évaluer son
potentiel d'utilisation par rapport aux phénomènes d'instabilités dynamiques. Cette analyse est
présentée à la section E.2 de l'annexe E et elle permet de conclure que le palier axial d'origine
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aurait été instable dynamiquement. Ce constat illustre l'importance d'effectuer une analyse
dynamique des composantes axiales dominantes et renforce le fait que les critères d'instabilité
dynamique devraient être inclus lors de la conception future du dispositif.
La section E.3 de l'annexe E contient une analyse considérant les deux paliers simultanément
(palier axial actuel et palier axial d'origine). La modélisation dynamique d'un système à deux
paliers axiaux y a été effectuée ce qui a permis l'établissement d'un critère de stabilité pour un
tel système. Ainsi, cette analyse peut servir de base pour la conception de la future génération
de microturbine.
2.7 Conclusion de l'analyse des composantes axiales
Les modélisations de la turbine, de la pompe, des joints d'étanchéité, du palier axial et du
plénum d'équilibre ont été présentées. Pour la pompe hydrodynamique, l'influence des
paramètres d'opération a été présentée et il a été démontré que la température de l'eau
circulant dans la pompe a un effet notable sur les performances de la pompe surtout pour le
niveau de pressurisation maximal.
Pour les joints d'étanchéité, il a été démontré que pour la conception actuelle, cette
composante limite les performances de la pompe en ne lui permettant pas d'être opéré à son
efficacité maximale. De plus, la possible formation de bulles de gaz a été abordée. Finalement
en ce qui concerne les joints d'étanchéité, une première analyse de l'effet de la tension de
surface a été présentée et il a été déduit que des surfaces hydrophobiques permettraient
d'améliorer les performances de cette composante. Il serait même possible d'imaginer une
composante de scellement en utilisant simplement l'effet de la tension de surface (joint plat
sans rainure).
Pour le palier axial, une modélisation améliorée à celle de Changgu Lee a permis une
représentation beaucoup plus fidèle du comportement de cette composante. Ainsi, les régimes
d'opération critique en ont été déduits. Une première analyse de la robustesse du palier axial a
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permis de quantifier la réaction de la composante face aux forces abruptes. Selon l'application
visée, une attention particulière devrait être portée à ce paramètre. Une première analyse du
comportement angulaire du palier axial a été menée permettant de déduire de nouveaux
régimes d? opération critique et de prédire le comportement angulaire du palier axial.
Finalement, la possible création d'un résonateur de Helmholtz a été étudiée menant au calcul
d'une fréquence critique de l'ordre des vitesses de rotation visées.
Pour le plénum d'équilibre, la modélisation effectuée a permis de démontrer une possible
défaillance de cette composante qui pourrait engendrer une rigidité négative importante à
faible gap d'opération.
Finalement, une première analyse dynamique du palier axial a mené à la création de nouveaux
critères de conception afin d'éviter les régimes d'opérations menant à l'apparition
d'instabilités dynamiques. Ces critères devront dorénavant être considérés lors de la




3 MODÉLISATION GLOBALE DE LA MICROTURBINE
La modélisation de toutes les composantes de la microturbine étant effectuée, il est possible de
prédire la variation de toutes les forces agissant sur le rotor et d'étudier les points d'équilibres
axial et angulaire. Le but premier de cette étude est de vérifier les limites du système actuel et,
surtout, d'étudier les possibilités d'opérer le système actuel différemment afin de pallier à
certaines problématiques. De plus, une étude de l'équilibre en puissance permettant de
déterminer la vitesse de rotation sera effectuée.
3.1 Intégration des composantes et interactions
L'intégration de toutes les composantes fait référence au fait que le champ de pression de
chacune des composantes est résolu simultanément afin d'obtenir un comportement global des
forces agissant sur le rotor. L'interaction entre les composantes est simulée en s' assurant une
concordance entre les conditions frontières des diverses composantes (pression et débit selon
le cas). De plus, afin de simuler les diverses alternatives de configuration du montage
expérimental actuel, la possibilité de bloquer l'entrée et/ou la sortie de certaines composantes
sera incorporée à la modélisation.
La Figure 3-1 illustre les composantes du dispositif afin de comprendre les possibles
interactions entre ces dernières. Pour les composantes situées sur le dessus du rotor, la
pression d'entrée de la turbine doit correspondre à la pression à l'entrée du joint d'étanchéité
et la possibilité de bloquer la sortie du joint d'étanchéité a également été intégrée. Le blocage
de la sortie de ce dernier permet une pressurisation du centre du rotor. Ce choix de
configuration sera étudié plus en détail à la section 3.3.2. Pour le palier radial, sa pression de
sortie doit correspondre à la pression de sortie de la turbine. Pour les composantes situées sous
le rotor, la pression de sortie extérieure du palier axial doit correspondre à la pression d'entrée
du palier radial. La sortie interne du palier axial peut être bloquée et l'interaction entre
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l'écoulement radial secondaire, dans le plénum d'équilibre, et le joint d'étanchéité est
incorporée (traitée à la section 2.5). Finalement, la pompe peut fonctionner soit avec de l'eau
ou de l'air et l'entrée ainsi que la sortie peuvent être bloquées au besoin. Il est à noter que les
pressions centrales de part et d'autre du rotor peuvent être imposées en cas de divergence












? eau ou air
Figure 3-1 : Interaction entre les composantes de la microturbine. Le sens des écoulements
fluidiques est indiqué par les triangles et les X illustrent les ports pouvant être bloqués.
3.2 Méthodologie de modélisation des forces et moments sur le rotor
En respectant les geometries présentées au chapitre 2 et les diverses interactions entre les
composantes, il est possible d'obtenir le champ de pression au travers de chacune des
composantes de la microturbine. En intégrant ce champ de pression sur la surface du rotor, il
est possible de calculer les forces et moments agissant sur le rotor et ainsi déterminer pour
qu'elle position axiale et angulaire il y a équilibre. La Figure 3-2 illustre le champ de pression
autour du rotor qui varie en fonction des divers paramètres d'opération. La discrétisation
radiale (r), angulaire (T) et axiale (z) permet de tenir compte des variations du champ de
pression au travers des composantes. La discrétisation angulaire (selon T) est effectuée de
sorte que pour chaque pointe de largeur ?T (variant de 0 à r pour le champ de pression axial et
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variant de O à ? pour champ de pression latérale), le champ de pression est intégré afin
d'obtenir les forces et moments agissant sur le rotor. Ensuite, la sommation de ces forces et
moments permet d'obtenir les forces et moments globaux agissant sur le rotor.
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d'étanchéité d'équilibre
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t
Figure 3-2 : Discrétisation du champ de pression autour du rotor.
Champ de pression axial
Le champ de pression sur le dessus et le dessous du rotor induit une force selon l'axe Z et
deux moments selon les axes X et Y. La force est déduite à partir du champ de
pression discrétisé radialement et angulairement. Le profil de pression varie le long l'axe r et
change selon l'angle ? de la discrétisation angulaire.
DIl
F^iat iß) = \\P(r, ?)??t?? = ?T· ¡P(r, 0)rdr
o
Le point d'application (CPr) de la force provenant du profil de pression peut être déterminé par
la relation suivante :
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Dil
\\P{r).r*-drd0 iPM-r2 drCPr (T) = JJ -5
¡¡Piryr.äräO ^,0)·^
o
Ce point étant donné le long de l'axe r, les distances aux axes X et Y peuvent être déduites :
CPx (T) = CPr (T) ¦ cos(0) CPy (T) = CPr (T) · sin(0)
L'intensité de la force multipliée par sa distance respective avec les axes principaux donne les
moments induits par le champ de pression :
Mx^1(O) = Fwial{d) ¦ CPy(6) MyÂaU{ff) = -F^ial(0) ¦ CPx(O)
Champ de pression latéral
Pour le champ de pression sur les parois latérales du rotor (provenant du palier radial), il y a
trois forces selon les 3 axes principaux et deux moments selon les axes X et Y. La force locale




Les forces selon les axes X et Y peuvent ensuite être calculées :
FX,raäialW) = -Flocale(9)-™<e)
Fy,radial^) = -Flocale(e)-ún{e)
La force selon l'axe Z est calculée à partir d'un estimé de la contrainte de cisaillement t
induite par le frottement du fluide sur le rotor. Cette dernière est déterminée selon un
écoulement de Poiseuille développé tel que défini par Yuan [Yuan, 1967] où µ représente la
viscosité du fluide, V1 la vitesse moyenne locale du fluide dans le palier radial et le gap
l'espacement local du palier radial.
gap(9)
La force selon l'axe Z est obtenue en multipliant la contrainte de cisaillement t par la surface
effective ce qui donne, après simplification:
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Fz,aíliaim = T(0)-A0-L-Drotúr/2
Les moments selon les axes X et Y sont déduits à partir des trois forces principales :
Mx,mdial (T) = Fyjadial (T) ¦ (| - zapp {T)) + Fzjadial (?)·2?- sin(0)
My,mdial (T) = FxjadM (T) ¦ (zapp (T) - 1) - Fzjadial {?)-^?- cos(0)
La variable zapp représente le point d'application du champ de pression et il peut être
déterminé par la relation suivante :
L
\P(z,0)zdz
zapPW = h- —
¡P(z,0)dz
o
Finalement, la sommation des toutes les forces et de tous les moments provenant du dessus, du
dessous et des parois latérales du rotor donne donc trois forces et deux moments (Fx, Fy, Fz,
Mx et My).
2p 2p 2p 2p
*'xjot ~ / .*'?. radiala')¦> ^ y, tot = ¿-à y.radial (")> ^ ?, tot ~ ¿-? ?,a??a? \") + ¿_¡ ^?,radial \"f
o o ¦ 0 0
lit . 2p ' 2p 2p
??,?=S??^a1{?) + S??^?a1{?), Af,,w =£il#,^(fl + £jf,ilBdW(0)
0 0 0 0
Pour les moments selon l'axe Z, l'équilibre en puissance sera traité à la section 3.7. Il est à
noter que les systèmes sont étudiés de façon quasi statique bien que certaines composantes
dépendent de la vitesse de rotation (pompe et joint d'étanchéité). Tous les calculs et
modélisations s'effectuent à l'aide du logiciel Matlab.
3.3 Caractérisation de l'équilibre axial
Il faut comprendre ici que beaucoup de paramètres peuvent influencer le profil de pression sur
le rotor et qu'il serait irréaliste de vouloir les analyser tous en même temps. Lee [Lee, 2006] a
déjà identifié une lacune en ce qui a trait à l'équilibre des forces axiales due au fait que le
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palier axial ne génère pas une force suffisante. Certaines pistes de solution seront simplement
proposées ici. Il est important ici de rappeler que le champ de pression de toutes les
composantes est influencé par la position du rotor, par sa vitesse de rotation, par les pressions
d'entrée et de sortie des composantes ainsi que par les débits massiques qui y circulent. La
force axiale du palier radial, provenant du frottement de l'écoulement fluidique sur les parois
latérales, sera négligée puisqu'après évaluation, l'intensité de cette force (~10~3 N) s'avère
négligeable en égard des forces provenant du dessus et du dessous du rotor (~104 à 1 N).
3.3.1 Limites de la configuration nominale pour le pompage à vide (sans eau)
Pour cette configuration, il est supposé que toutes les sorties sont ouvertes et que de l'air est
présent dans la pompe. La Figure 3-3 présente les forces axiales provenant du dessus et du
dessous du rotor et ce, en négligeant les forces produites par les joints d'étanchéité.
Provenant du dessus du rotor „ „ Provenant du dessous du rotor0.80.8
(rei)O= 1.3Mrpm palier axial0.70.7 1 : 138 kPa, 2 : 276 kPa, 3 : 414 kPa
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(atm) gap nominal (um)entree
Figure 3-3 : Forces provenant du champ de pression autour du rotor. La configuration de
pompage à vide est utilisée.
Cette situation représente les premiers essais expérimentaux permettant de caractériser la
turbine, le palier axial et le palier radial. À la conception, une différence de pression de deux
atmosphères a été estimée pour atteindre la vitesse de 1.3 MRPM [Lee, 2006]. Les effets de la
position axiale sur la vitesse de rotation seront traités à la section 3.7 mais selon Lee, une
variation de la vitesse de rotation d'environ 30 % est possible. La considération du joint
d'étanchéité sur le dessus du rotor peut augmenter la force d'environ 0.4 N à 1.3 MRPM
(variation linéaire) pour le gap nominal d'opération (0.5µp?). La considération du joint
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d'étanchéité sous le rotor ne produit pas nécessairement une force équivalente. La raison
principale en est la baisse de pression induite dans le plénum d'équilibre via le débit massique
du joint d'étanchéité (environ 0.15 N maximum section 2.5). À priori, pour cette configuration
nominale, il y a donc un déséquilibre d'environ 0.4 à 0.6N aux conditions d'opération
maximale. De plus, Lee a identifié des pertes de pressions à la sortie de la turbine ce qui peut
augmenter de façon considérable la force produite par le champ de pression dans la turbine et
ainsi accroître encore plus le déséquilibre axial. ,
3.3.2 Proposition de solution pour l'équilibre axial lors de pompage à vide
L'une des premières idées proposées pour corriger le manque de force provenant des
composantes du bas du dispositif est tout simplement de jouer avec la fermeture de certaines
des entrées et sorties se retrouvant sous le rotor. Ainsi, il serait possible de pressuriser
localement le fluide et d'obtenir une force supplémentaire. Avec une telle configuration, il est
possible de distinguer deux zones de pressurisation sous le rotor soit : entre le palier axial et le
joint d'étanchéité et dans la partie centrale à l'intérieur de ce même joint d'étanchéité qui se
trouve à être la zone de la pompe (se référer à la Figure 3-1).
La première zone de pressurisation s'étend de l'entrée du joint d'étanchéité (r = 900µp?) à la
sortie interne du palier axial (r = 1750 µp?) et la pressurisation est produite par le palier axial.
Le modèle du palier axial présenté à la section 2.4 permet d'imposer les pressions aux deux
sorties du palier (interne et externe). Se faisant, lorsque le débit massique sort exclusivement
par la sortie externe du palier axial, la pression maximale à la sortie interne peut être déduite.
En supposant que cette pression est uniforme du centre du rotor à la sortie interne du palier
axial, la force résultante est environ 10 fois plus élevée et la rigidité est de 6 à 10 fois plus
grande que la configuration nominale. Si l'on considère seulement la section du palier axial, la
force est augmentée de 50% et la rigidité est réduite de 30%. À priori, le palier axial pourrait
être utilisé à l'aide de pression d'alimentation beaucoup plus faible à ce qui a été fait
antérieurement.
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La seconde zone de pressurisation s'étend du centre du rotor à l'entrée du joint d'étanchéité (r
= 900pm) et la pressurisation est engendrée par le joint d'étanchéité. En utilisant le modèle
présenté à la section 2.3, il est possible d'établir la pressurisation en imposant un débit nul
dans le joint d'étanchéité. La Figure 3-4 illustre les possibilités de pressurisation du centre du
dispositif via le joint d'étanchéité ainsi que l'augmentation de force ainsi produite.
1.4
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Figure 3-4 : Pressurisation du centre du dispositif par le joint d'étanchéité. La différence de
pression (dP) et l'augmentation de la force (dF) maximale sont illustrées (débit = 0).
La rigidité due à la seconde zone de pressurisation est très grande (~7 ?/µ?? pour un gap de
0.4 pm à une vitesse de rotation de 1 MRPM). Si les entrées et sorties centrales du haut et du
bas du dispositif sont bloquées, la combinaison des deux joints d'étanchéité démontre, dans un
cas idéal, qu'ils devraient être autosuffisants et très rigides. Puisque les deux joints
d'étanchéité sont symétriquement opposés, les forces produites par ces derniers s'annulent
pour un rotor centré. La Figure 3-5 illustre la possibilité de dominance de la force produite par
les joints d'étanchéité à haute vitesse si les ports centraux, de part et d'autre du rotor, sont
fermés. La force produite par la pressurisation du centre par un joint d'étanchéité est illustrée à
la Figure 3-4. Bien que ce point soit très idéalisé dû au volume de pressurisation, au temps de
pressurisation et aux possibles fuites dans le dispositif, une tentative de pressurisation des
centres du rotor sera effectuée lors d'essais expérimentaux. Wong [Wong, 2001] a déjà
proposé un tel système de paliers axiaux pour l'opération d'une microturbine (Drot0r = 4.2mm)
et il a démontré la viabilité du système de paliers axiaux hydrodynamiques jusqu'à des
vitesses de 450 kRPM. Dans son dispositif, le volume de pressurisation était plus petit (gap
plat mais avec présence d'orifices).
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Figure 3-5 : Illustration de la très grande rigidité de la combinaison des joints d'étanchéité.
Seules les forces produites par la pressurisation des centres sont calculées. La position
axiale (en z) est limitée à une proximité de 0.25 µp? entre le rotor et la structure statique.
Avec les deux pressurisations possibles sous le rotor (par le palier axial et par le joint
d'étanchéité), l'équilibre des forces axiales pourrait être atteint à l'aide d'une pression
d'alimentation bien inférieure à celle utilisée par Lee [Lee, 2006]. Il serait même possible
d'obtenir un équilibre avec une pression d'alimentation du palier axial inférieure à la pression
d'alimentation de la turbine (idéalement la pression d'alimentation la plus élevée du système)
ce qui permettrait de proposer cette alternative en terme de palier axial autosuffisant. Le
Tableau 3-1 présente un exemple de l'impact potentiel de la fermeture des ports du dispositif.
Tableau 3-1 : Exemple de l'impact potentiel de la fermeture des ports du dispositif. Les gaps
nominaux sont utilisés (0.5µp? aux joints d'étanchéité). Les pressions du palier axial
























































Pour faciliter le démarrage du dispositif, la fermeture du port central de la puce du dessus
permet d'augmenter la force (deux dernières colonnes). À titre d'exemple, pour une vitesse de
500 kRPM, la force produite par le champ de pression sur le dessus du rotor est de 0.28 N et,
pour la configuration à ports ouverts, la pression d'alimentation relative du palier axial doit
être de 486 kPa pour qu'il y ait équilibre des forces axiales. La fermeture des ports des
composantes sous le rotor permet d'abaisser cette pression à seulement 41 kPa ce qui est
inférieur à la pression d'alimentation de la turbine (80 kPa). Ce fait permet d'illustrer un
caractère d' autosuffisance au palier axial en utilisant la configuration proposée.
Considération d'un débit de fuite lors du blocage des ports centraux
L'évaluation précédente a été faite en supposant que les différents états du palier axial sont
atteints quasi instantanément et qu'il n'y avait aucun débit fluidique au centre du dispositif.
Hors, les débits massique étant faibles et les volumes centraux étant grands, les temps de
pressurisation se révèlent être importants. De plus, il y a une section (1/3) du palier axial qui
ne présente pas d'orifice et l'écoulement fluidique central pressurisé peut s'y échapper et ainsi
créer un débit de fuite abaissant la pression dans la section centrale sous le rotor. En utilisant
le modèle de l'écoulement radial sur la section sans orifice, il est possible d'établir le débit de
fuite pour avoir un équilibre de la pression centrale. Par exemple, pour une pression
d'alimentation de 377 kPa et des gaps du palier axial de 1.0, 1.5 et 2.0 µp?, la pression
maximale centrale sous le rotor est respectivement de 290 kPa, 270 kPa et 237 kPa pour un
débit massique nul à la sortie interne du palier axial. Si un débit de fuite par la section sans
orifice du palier axial est considéré, ces mêmes pressions s'abaissent à 250 kPa, 225 kPa et
190 kPa respectivement. Bien qu'il y ait une pressurisation, la considération du débit de fuite
démontre un abaissement des forces prédites. Toujours pour le même exemple, des débits
massiques de 0.09, 0.22 et 0.32 mg/s (selon le gap) à la sortie interne du palier axial
n'induisent aucune pressurisation.
Pour les joints d'étanchéité, de faibles débits de fuite réduisent considérable la pressurisation
au centre. Par exemple, au gap nominal (0.5µp?) et à pression atmosphérique à l'entrée du
joint d'étanchéité, des débits massiques de 7, 19, 34 et 55 µg/s annulent la pressurisation au
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centre pour des vitesses de 250, 500, 750 et 1000 RPM respectivement (référence à la Figure
3-4 pour les pressurisations possibles). Pour un gap plus grand, les débits massiques annulant
la pressurisation sont encore plus faibles (pressurisation moins grande).
Temps de pressurisation lors du blocage des ports centraux
Les résultats présentés pour le joint d'étanchéité (Figure 3-4 et Figure 3-5) sont à l'état final
bien qu'il existe une période de temps où le fluide se pressurise dans le volume central. Ce
dernier comprend tout le volume dans un rayon inférieur à la sortie du joint d'étanchéité. Le
débit massique induit par le joint d'étanchéité sera utilisé pour pressuriser le volume interne.
Pour une géométrie fixe des rainures du joint d'étanchéité, le débit massique varie en fonction
de la vitesse de rotation, du gap d'opération et des pressions se trouvant à son entrée et à sa
sortie. Ainsi, en faisant évoluer le débit massique en fonction de la pression au centre du joint
d'étanchéité, il est possible d'évaluer le temps de pressurisation pour obtenir la différence de
pression maximale (à débit massique nul) de cette composante. La Figure 3-6 présente les
résultats de l'analyse du temps de pressurisation. Le temps de pressurisation est proportionnel
au volume et est défini lorsque la pression interne atteint 99.95% de la pression maximale
(Figure 3-4).
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Figure 3-6 : Temps de pressurisation du volume interne du joint d'étanchéité. Pour l'atteinte
de 50% de la pression maximale, le temps de pressurisation est divisé d'un facteur 10. La
pression d'entrée du joint d'étanchéité est imposée à 101,3 kPa. Une augmentation de cette
pression réduit le temps de pressurisation (~ d'un facteur 2 par atmosphère).
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Pour avoir un bon ordre d'idée du temps de pressurisation, il faut alors évaluer le volume à
pressuriser. Le volume interne au joint d'étanchéité, comprenant toute la tuyauterie interne de
la puce s'y rattachant, est de 1 mm3 ce qui donne un temps de pressurisation de l'ordre 0.1 à 1
seconde. En considérant que ce volume s'étend à toute la tuyauterie menant au capteur de
pression (1000 mm3), le temps de pressurisation est de l'ordre de 100 à 1000 secondes. Ce
dernier point peut devenir problématique si l'on ne suit pas attentivement l'évolution des
divers paramètres lors de l'expérimentation. Si le volume interne était simplement un gap plat
(10~3 mm3), le temps de pressurisation s'abaisserait de l'ordre de 0.0001 à 0.001 seconde.
Pour le palier axial, des temps de pressurisation de l'ordre de 0.01s à 1000s sont à prévoir
selon le débit du palier axial et le volume considéré. Ces constats démontrent que les forces
prédites par la modélisation de la configuration proposée (à ports . fermés) peuvent être
considérées pour l'équilibre des forces mais non lors d'analyses dynamiques du système
(fréquence naturelle). De plus, dans les cas extrêmes de temps de pressurisation de l'ordre de
1000s, il peut s'avérer hasardeux d'expérimenter le dispositif si les forces prédites sont
grandes ce qui pourrait demander un ajustement des autres champs de pression autour du
rotor.
3.3.3 Configuration pour la pompe avec de 1 ' eau
La lacune en force présentée au début de la section 3.3.1 peut être comblée si l'on considère le
profil de pression créé par la pompe lorsque de l'eau y circule. À partir de la modélisation
présentée à la section 2.2, il est possible de déterminer l'augmentation de force dF maximale
(débit massique nul) induite par la pompe pour sa géométrie nominale (voir Figure 3-7). À
mesure que le débit massique augmente dans la pompe, l'augmentation de force produite
diminue jusqu'à 0 où la différence de pression dans la pompe est nulle. Les résultats présentés
ici modélisent une pompe à pompage vers le centre puisque cette configuration produit une
force légèrement plus élevée que le second type de pompe à pompage vers l'extérieur. Par
contre, pour ce même second type de pompe, il est important garder en tête la problématique
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Figure 3-7 : Force maximale produite par la pompe à pompage vers le centre.
En additionnant les forces maximales de la pompe à celles du palier axial, la lacune en force
peut être corrigée même que pour certaines conditions, la force du bas peut excéder celle
provenant du haut du dispositif. Dans un tel cas, la fermeture du port central sur le dessus du
dispositif peut aider à pallier à ce problème. Par contre, une lacune en force réside quant à la
caractérisation de la pompe pour un débit maximal qui n'entraîne aucune pressurisation dans
la pompe mais cette problématique a été discutée à la section 3.3.1.
3.4 Source de rigidité négative dans le palier radial
Lors de l'étude du palier radial de son dispositif, Teo [Teo, 2006] a remarqué un problème
d'instabilité statique. Cette problématique est reliée à une rigidité négative (force diminuant à
l'approche du rotor à la paroi latérale) produite par la présence du plat entre les deux plénums
d'alimentation du palier radial (se référer à la Figure A-25). La Figure 3-8 présente la nature
du phénomène de rigidité négative produit dans les sections sans plénum du palier radial où le
sens de la force réactive est dans la même direction que le déplacement ce qui représente
l'actuelle instabilité. Pour que le phénomène se produise, la pression de sortie de la turbine
(sur le dessus du rotor) doit être supérieure à la pression sous le rotor à la sortie du palier axial
et il doit y avoir une perte de pression importante qui se retrouve en aval du palier radial. Cette
rigidité négative vient s'additionner à la rigidité du palier radial dans l'axe des sections sans

























Figure 3-8 : Illustration du phénomène d'instabilité statique dans le palier radial. Lorsque
l'écoulement dans le palier radial s'effectue en sens inverse (image du centre) et qu'une
résistance fluidique importante se retrouve en aval (les 2 images du bas), il y génération
d'une source de rigidité négative. La valeur des pressions est à titre indicatif seulement.
Pour corriger cette problématique, il faut s'assurer d'avoir une pression à la sortie du palier
axial plus élevée que celle à la sortie du palier radial. De cette façon, la force réactive au
déplacement du rotor s'opposera au mouvement du rotor tel qu'illustré à la Figure 3-9.
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Figure 3-9 : Correction du phénomène par la pressurisation du dessous du rotor. La valeur
des pressions est à titre indicatif seulement.
La configuration bloquant les sorties du palier axial présentée à la section 3.3.1 permet de
résoudre temporairement la problématique de rigidité négative car les pressions sous le rotor
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sont plus grandes que la pression à la sortie du palier radial. En fait, aucune résistance
fluidique importante ne devrait se trouver en aval de l'écoulement du palier radial. Si jamais
cette résistance doit être présente, le simple fait d'inverser le sens de l'écoulement peut
résoudre le problème, mais cette solution n'est pas toujours évidente à mettre en œuvre. Une
solution plus utile permettant l'élimination de source de rigidité négative serait la suppression
des zones sans plénum. Une façon simple d'y arriver est l'utilisation de 4 plénums








Figure 3-10 : Palier radial à 4 plénums
Lors de conception de la future génération de microturbine, l'utilisation de 4 plénums
d'équilibre devrait être prise en compte tout en s 'assurant de n'avoir aucune résistance
fluidique importante en aval de l'écoulement du palier radial.
3.5 Équilibre angulaire
L'analyse de l'équilibre angulaire se base sur le fait que seul le palier axial permet de balancer
tous les moments induits sur le rotor. Les effets des autres composantes ne seront pas pris en
compte lors du mouvement angulaire. Ainsi, les résultats de l'analyse de la rigidité angulaire
faite à la section 2.4.3 seront directement utilisés. De cette analyse, il faut se rappeler que la
rigidité angulaire est fortement reliée à la rigidité du palier axial et qu'elle possède des valeurs
différentes selon les axes principaux X et Y. La présente analyse a pour but d'évaluer
l'amplitude des moments induits sur le rotor ainsi que le mouvement angulaire y étant associé.
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En supposant un palier axial symétrique radialement et avec des surfaces uniformes sous le
rotor, il a été déduit trois sources potentielles pouvant créer des moments sur le rotor induisant
un mouvement angulaire tel qu'illustré à la Figure 3-11. La première concerne les
composantes du bas du rotor, la seconde se rattache à la portion périphérique sous le rotor et la














dans le palier radial
Figure 3-11 : Sources de moments pouvant induire un mouvement angulaire.
Lorsque le rotor se déplacement radialement, la position des composantes se trouvant sous le
rotor étant fixe, le champ de pression sous le rotor est déplacé. Ce mouvement crée un moment
par rapport au centre géométrique du rotor qui induit inévitablement un mouvement angulaire.
Le décalage entre les composantes du bas et le palier radial (assemblage, fabrication) entraîne
également un déplacement du champ de pression sous le rotor qui vient s'additionner au
mouvement du rotor. Un second phénomène entraîne, dans la zone périphérique sous le rotor,
la création d'un moment due au déplacement radial du rotor. Bien que cette zone paraisse
faible (1.97 < r < 2.00 mm pour un rotor centré), elle crée un moment dû au fait que la surface
varie localement en fonction de la position du rotor. Sous certaines conditions (surtout au
démarrage), les moments créés sont d'amplitude similaire, mais en sens inverse aux moments
créés par le décalage du champ de pression sous le rotor. Pour ce qui est du palier radial, deux
types de forces entrent en jeux créant un moment lors du déplacement radial du rotor. La
première concerne le point d'application et l'intensité des forces du profil de pression dans le
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palier et la seconde concerne les forces dues au cisaillement à la paroi. La modélisation du
champ de pression présentée à la section 3.1 permet d'imposer un décalage des composantes
sous le rotor en plus de pouvoir déplacer radialement le rotor. Le Tableau 3-2 présente, pour la
configuration nominale (gap nominal = 0.5 µ??), les moments induits par µp? de déplacement
radial du rotor (Mx/dy et My/dx). Pour un déplacement de 10 µp?, la variation du gap du palier
axial (Agappaiier axiai) due à l'inclinaison du rotor est présentée. À titre indicatif, un angle ß de
0.005° engendre une variation du gap du palier axial de ±0.2 µ?? selon la portion du palier
étudiée.

















30 000 0.03 48 0.0195 -0.0983 0.17 -0.08
100 000 0.07 128 -0.0172 -0.0616 0.03 0.02
400 000 0.23 403 -0.1744 0.0956 -0.01 0.05
700 000 0.38 665 -0.3316 0.2528 -0.01 0.04
1 000 000 0.54 938 -0.4888 0.4100 -0.01 0.03
*30 000 0.24 403 -0.0932 -0.1296 0.01 0.03
* Psortie.turbine = 121.4 kPa, ** Pour un déplacement radial de 10 µp?
La variation de la pression d'alimentation du palier axial (Ppaiier axial) s'explique par le fait que
le gap nominal d'opération a été gardé constant à 0.5 µ??. Cette hausse de la pression
d'alimentation implique une rigidité accrue du palier axial ce qui explique pourquoi, malgré
que les moments produits soient de plus en plus élevés, l'angle d'équilibre des moments
diminue. La dernière ligne du tableau montre une façon différente d'opérer le dispositif en
ayant une pression plus élevée dans le palier axial et en augmentant la pression à la sortie de la
turbine pour compenser l'élévation de force. Le déplacement angulaire est près d'un ordre de
grandeur plus faible. Au démarrage (à basse vitesse), la source de moment dominante est le
champ de pression aux extrémités du rotor et par la suite la source dominante devient le
mouvement des composantes du bas par rapport au rotor.
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Déplacement radial important
En ne considérant pas les chocs externes et en ne supposant aucun décalage ente le palier
radial et les composantes sous le rotor, il est possible d'évaluer deux zones de déplacement
radial d'importance soient : au passage des fréquences naturelles du palier radial et en
opération surcritique du palier radial. Au passage des fréquences naturelles du palier radial,
l'amplitude du mouvement est de 50% à 80% du gap au palier radial, (section A.3 ; Liu,
2005). Dépendamment, de la différence de pression induite au palier radial, les fréquences
naturelles sont de l'ordre de la dizaine de kRPM (voir Figure A-27). Si la rigidité angulaire au
moment de franchir ces zones critiques n'est pas suffisamment élevée, il peut en résulter d'un
déplacement angulaire non négligeable. Par exemple, en se référant à la première ligne du
Tableau 3-2, il est possible de prédire une variation maximale du gap au palier axial de 0.17
µp?. Cette variation représente près de la moitié du déplacement admissible dans le palier axial
en configuration nominale sachant que le gap dans le palier axial est de ?µp? pour un rotor
centré axialement et de 0.5 µp? lorsque le rotor touche le bas du dispositif. Dans un même
ordre d'idées, en se réfèrent à la dernière ligne du Tableau 3-2, la variation du gap est
diminuée à 0.02 µ?? ce qui est relativement très faible. Cela reflète simplement la forte rigidité
angulaire du palier axial actuel. Lors de l'opération en régime surcritique, le mouvement radial
est équivalent au débalancement du rotor qui a été évalué à 2 µ?? [Lee, 2006]. En aucun cas,
un mouvement radial de cette amplitude n'entraîne de déplacement angulaire important. Cela
reflète une fois de plus la forte rigidité angulaire du palier axial actuel.
Bien que pour le palier axial actuel les déplacements angulaires ne semblent pas être
problématiques, il faut comprendre ici que les configurations passées des autres microturbines
utilisaient d'autres types de paliers axiaux positionnés au centre du rotor [Epstein, 2000;
Frechette, 2000; Liu ,2005; Teo, 2006]. Bien que ces paliers présentent une rigidité axiale de
même ordre que le palier actuel, il en est tout autrement en ce qui a trait à la rigidité angulaire.
Dans ces travaux, Teo [Teo, 2006] compare ces deux mêmes types de paliers axiaux et il
souligne que le palier axial centré peut être jusqu'à 50 fois moins rigide angulairement que le
palier axial annulaire. En reprenant l'évaluation des moments de la première et de la dernière
ligne du Tableau 3-2 et en supposant un passage aux fréquences naturelles du palier radial, les
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variations du gap dans le palier axial deviennent alors de 12.5 µ?? et de 1 µ?? selon le cas. Il va
sans dire que ces déplacements ne sont pas admissibles un cas comme dans l'autre. Cette
problématique semble vouloir expliquer en partie pourquoi le passage aux fréquences
naturelles est si hasardeux pour les paliers axiaux positionnés au centre du rotor.
3.6 Vitesse d'opération critique
Lors de l'opération de la microturbine, outre l'équilibre des forces et moments, il existe,
comme il a été présenté à l'intérieur du chapitres 2 et de l'annexe A, des zones d'opération
plus hasardeuses et des zones dynamiquement instables qu'il vaut mieux éviter. Le palier
radial et le palier axial sont les deux composantes qui permettent de définir les vitesses
d'opération critiques de la microturbine. Pour le palier radial, il est possible de définir, en
fonction d'une géométrie spécifique, les fréquences naturelles (en X et Y) où l'amplitude du
déplacement du rotor est maximale. De plus, il existe une limite dite d'instabilité
tourbillonnaire où les forces hydrodynamiques rendent instable le mouvement du rotor.
Puisque les fréquences naturelles du palier radial sont relativement basses (< 100 kRPM), le
rotor doit être opéré en régime surcritique et le passage à ces fréquences naturelles est
inévitable. Les Figure A-27 et Figure A-28 permettent d'identifier les fréquences naturelles et
la limite d'instabilité tourbillonnaire pour le palier radial en fonction de sa géométrie et de la
différence de pression induite. De plus, la section A.4 aborde les procédures d'opération du
palier radial qui ne seront pas discutées à nouveau ici. Pour le palier axial, il existe quatre
limites à observer soient : la fréquence naturelle axiale, les fréquences naturelles angulaires
(en X et Y) et la limite d'instabilité dynamique. Les Figure 2-25 et Figure 2-28 présentent les
deux types de fréquences naturelles du palier axial tandis que les Figure 2-35 et Figure 2-36
présentent la limite d'instabilité dynamique. Les limites du palier axial, pour une géométrie
fixe, dépendent à la fois de la pression d'alimentation et du gap d'opération.
La Figure 3-12 présente un exemple de l'évolution des diverses limites critiques d'opération
de la microturbine pour la géométrie nominale. Ainsi, pour le palier radial, il faut se rappeler
que les limites varient suivant la différence de pression qui y est induite et qu'il est inévitable
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d'opérer le rotor en régime surcritique. Pour le palier axial, une augmentation de la pression
d'alimentation fait augmenter les fréquences naturelles mais elle tend à diminuer la limite
d'instabilité dynamique. Par ailleurs, il est possible d'augmenter considérablement les
fréquences naturelles en choisissant adéquatement le gap d'opération (le gap nominal du palier
axial est de ?µp?). Il est donc possible d'opérer le palier axial en régime sous-critique en tout
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Figure 3-12 : Illustration des limites d'opération dynamique de la microturbine. À gauche
Qnat radial = 32 kRPM (X) et 21 kRPM (Y). À droite : O?( radial = 57 kRPM (X) et 36
kRPM (Y) et la limite d'instabilité tourbillonnaire = 5 MRPM.
3.7 Équilibre en puissance
L'équilibre en puissance permet, en fonction des paramètres d'opération de la turbine, de
déduire la vitesse de rotation et vérifier l'impact du déplacement axial. De plus, elle peut
devenir un outil supplémentaire de déduction des gaps d'opération étant donnée la
connaissance de tous les autres paramètres lors des essais expérimentaux. Ainsi, la puissance
fournie par la turbine doit être équivalente aux puissances dissipées par le frottement autour du
rotor à l'intérieur des diverses composantes. La présente section étudie la variation de la
puissance dissipée par les composantes et plus spécifiquement l'impact du déplacement axial
sur cette dernière. De plus, l'impact de la présence d'eau dans la pompe est discuté.
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Modélisation
La présente modélisation se base sur les travaux de Lee [Lee, 2006] et ne sera pas détaillée
outre la présentation des équations de la puissance consommée par les composantes. Pour la
géométrie actuelle de la turbine, la modélisation de Beauchesne-Martel [Beauchesne-Martel ,
2008], qui ce veut être une amélioration du modèle de Lee [Lee, 2006], permet d'estimer la
variation de la puissance et de la différence de pression dans la turbine en fonction de la
vitesse de rotation pour différents débits massiques.
Outre la turbine, voici les composantes dont la puissance dissipée est jugée non négligeable :
les joints d'étanchéité, la pompe hydrodynamique, le plénum d'équilibre et sa restriction, le
palier axial et le palier radial. Pour les joints d'étanchéité (section avec rainure en spirale) et la
pompe, le moment Mz est calculé à partir des équations définies par Muijderman
[Muijderman, 1966]. Pour les autres composantes, il s'agit d'un écoulement de Couette
développé autour d'un disque en rotation. Les viscosités µ sont celles du fluide de travail pour
chacune des composantes et en ce qui concerne le joint d'étanchéité, il suffit d'utiliser la
viscosité adéquate pour voir l'impact de mouiller cette surface (composante du bas).
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Le Tableau 3-3 présente un rappel de la géométrie et du fluide utilisé pour les présentes
composantes. Le gap nominal correspond au gap du joint d'étanchéité.




air ou vapeur d'eau
Étendue radiale













air ou eau 400 pm à 550 µ??
air ou vapeur d'eau 920 µ?? à 1540 µ??
air ou vapeur d'eau 1540 pm à 1550 µ??
air ou vapeur d'eau 1750 pm à 1970 µ??
air ou vapeur d'eau r=2000pm
gäPnominal
5"Pnominal
7.5 pm + gapnominai
0.5 pm + gapnominal
0.5 µp? + gapnominal
20 pm
Analyse de la puissance dissipée par les composantes
Les Figure 3-13, Figure 3-14 et Figure 3-15 présentent les puissances dissipées par frottement
dues à la proximité entre les composantes et le rotor. Trois cas sont illustrés soient : avec de
l'air dans la pompe, avec de l'eau dans le pompe et avec de l'eau dans la pompe et dans la
section plane du joint d'étanchéité. Les différentes courbes représentent divers gaps
d'opération nominaux et la position axiale du rotor a été variée jusqu'à une proximité de 0.1
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Figure 3-14 : Puissance dissipée autour du rotor (eau dans la pompe).
nommai
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Figure 3-15 : Puissance dissipée autour du rotor (eau dans la pompe et le joint d'étanchéité).
Pour les présents calculs, le plat du joint d'étanchéité (650 µp? < r < 700 µp?) est noyé.
La puissance dissipée dans les composantes est proportionnelle au carré de la vitesse de
rotation et la forme caractéristique des courbes de puissance dissipée en fonction de la position
axiale permet de faire deux constats importants. Le premier constat est que le point de
puissance minimale n'est pas centré axialement mais près des composantes au-dessus du rotor.
Le deuxième constat est que la puissance dissipée est beaucoup plus importante lors d'un
rapprochement entre le rotor et les composantes sous ce dernier. Ces constats reflètent
simplement que la plupart du frottement vient des composantes du bas. De plus, plus le
frottement des composantes du bas domine, plus le point de puissance minimale se déplace
près des composantes du haut. Expérimentalement, ce fait indique que pour un débit constant
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dans la turbine, le rotor devrait accélérer lors d'un déplacement axial vers le haut et ce, jusqu'à
qu'il soit rendu très près des composantes se trouvant au-dessus du rotor. La circulation de
l'eau dans la pompe et la noyade partielle ou totale de la section plane du joint d'étanchéité
augmente considérablement le frottement. Une augmentation du frottement engendre un
abaissement de la vitesse du rotor et pour un même débit d'alimentation dans la turbine, cela
implique une variation du profil de pression dans la turbine. Un nouvel équilibre doit donc être
établi, mais, habituellement, les variations de force sont faibles et le palier axial permet de les
compenser. Si le gap d'opération entre le rotor et les composantes du bas est relativement
grand, un étalement radial de l'eau dans la pompe peut engendrer une faible variation de la
vitesse de rotation.
Estimation de la vitesse de rotation
Pour une géométrie fixe, le gap d'opération, la vitesse de rotation et la présence d'eau
permettent d'établir la puissance dissipée par frottement autour du rotor. En négligeant toute
variation axiale, le débit massique et la vitesse de rotation permettent de connaître la puissance
de la turbine. À partir des modèles établis, le point d'équilibre en puissance peut être calculé et
il permet de déduire la vitesse de rotation théorique. La Figure 3-16 illustre un exemple des
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Figure 3-16 : Exemple des surfaces de puissance permettant d'établir la vitesse d'équilibre.
Le débit dans la turbine est fixe et un seul cas est illustré pour la puissance dissipée.
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La ligne d'intersection des deux surfaces permet d'établir la vitesse de rotation en fonction de
la position axiale du rotor. À titre d'exemple, la Figure 3-17 illustre la variation de cette ligne
d'intersection par rapport au gap nominal et à la présence d'eau dans le dispositif. Pour le cas
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Figure 3-17 : Impact du contact de l'eau avec le rotor sur la vitesse d'équilibre. Pour cet
exemple, le débit dans la turbine est imposé à 10 mg/s.
3.8 Rappel des procédures d'opération générales
Lors de l'opération de la microturbine, en supposant un système aux dimensions nominales
respectées, il faut contrôler 4 composantes soient : le palier radial, la turbine, la pompe et le
palier axial. De par sa nature, le palier radial ne demande que d'imposer une différence de
pression adéquate qu'il faut varier par palier (voir section A.4). Outre les effets d'instabilités
dynamiques (fréquences naturelles et limite d'instabilité tourbillonnaire), la variation de la
différence de pression dans le palier radial implique un changement de la pression à l'entrée
du dit palier ce qui change le profil de pression sous le rotor. Il faut donc garder en tête, lors de
changements affectés au palier radial, la possibilité de varier la force sous le rotor. Pour la
turbine, les sections 2.1 et 3.3.1 permettent de déduire la force qui sera induite sur le rotor.
Pour la pompe hydrodynamique, les sections 2.2, 2.3.1 et 3.3.3 indiquent les procédures
d'opération à suivre. Finalement, les sections 2.4, 2.6.1, 3.3 et 3.5 se consacre au palier axial.
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¦air
eau dans la pompe
eau dans la pompe + joint d'étanchéité noyé
gapnominal = 1.5 µp?
gap . , = 0.5 um° r nommai r
Jumelées au fait que le rotor tourne, les mesures de pressions autour du rotor indiquent
l'équilibre des forces axiales sans pour autant indiquer la position axiale du rotor lors des
essais expérimentaux. L'observation de l'évolution du débit massique circulant dans le palier
axial permet d'avoir une meilleure idée de la position axiale du rotor. Par contre, il faut
s'assurer de n'avoir aucun débit de fuite et de connaître les pressions de sorties. Finalement,
en connaissant les paramètres d'opération de la turbine (débit massique, différence de pression
et vitesse de rotation), il est possible de prédire pour quel gap d'opération un équilibre en




Le présent chapitre vise à présenter la caractérisation du palier axial, des joints d'étanchéité et
de la pompe. Les limitations rencontrées lors des essais de la pompe avec de l'eau sont
présentées. Une description du montage expérimental utilisé ainsi que les mesures de la
géométrie actuelle des diverses composantes sont également présentées. La caractérisation
expérimentale du palier radial est présentée en Annexe B.
4.1 Montage expérimental et identification des dispositifs à l'étude
Comme il a été mentionné au début du présent document (section 1.1.2), toutes les
composantes de la microturbine sont disposées à l'intérieur d'une puce formée de 5 couches
de silicium (voir Figure 1-5). Cette puce contient le rotor et toutes les canalisations fluidiques
permettant l'accès aux diverses composantes de la microturbine. Le montage expérimental est
illustré à la Figure 4-1. Le réceptacle à puce muni de joints toriques venant s'appuyer sur la
puce permet une jonction entre le banc d'essai et la puce par une tuyauterie positionnée sur ses
côtés. Le banc d'essai proprement dit contient la tuyauterie permettant d'acheminer les divers
écoulements au réceptacle à puce par l'entremise d'une bombonne d'air sec pressurisé, d'un
filtre à air, de régulateurs de pression, de valves micrométriques, de contrôleurs de débit
(agissant à la fois de débitmètres) et de capteurs de pression. La mise en série des débitmètres
avec des capteurs de pression permet le contrôle en débit ou en pression des divers
écoulements de la microturbine. De plus, le banc d'essai est muni d'un débitmètre pour l'eau
de la micropompe et d'un capteur de pressions de type scanivalve permettant 8 mesures quasi
simultanément. La mesure de vitesse s'effectue par l'entremise d'une sonde optique, mesurant
l'intensité de la lumière réfléchie, positionnée sur le dessus de la puce et en son centre (toutes
les puces ont un accès optique au centre du rotor). Puisque le centre du rotor contient une
géométrie contenant des protubérances à géométrie définie (voir Figure 4-1), la sonde optique
détecte le passage de ses protubérances ce qui permet une déduction de la vitesse de rotation
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du rotor. Les contrôleurs de débits, les débitmètres, les capteurs de pression et la sonde optique
sont tous reliés à une carte d'acquisition et un ordinateur permettant l'acquisition des données
ainsi que le contrôle des composantes via le logiciel Labview. La thèse de Lee [Lee, 2006]
contient plus de détails sur chacune des composantes du montage expérimental.
optique
tuyauterie reliant
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assemblage de la puce
protubérances au centre du rotor
Figure 4-1 : Présentation des composantes permettant la caractérisation expérimentale. La
puce est insérée dans le réceptacle à puce qui est relié au banc d'essai par l'entremise de la
tuyauterie. Identification sur le banc d'essai ; 1: régulateurs de pression, 2 : valves
micrométriques, 3 : contrôleurs de débit / débitmètres, 4 : capteurs de pression
La Figure 4-2 illustre les divers d'accès aux composantes à proximité du rotor. Chacun de ces
accès est relié, via la tuyauterie interne de la puce, à un des orifices se trouvant sur le dessus
ou sur le dessous de la puce qui sont, à leur tour, reliés à la tuyauterie du réceptacle à puce.
Comme il a été mentionné à la section 1.1.2, 12 puces ont été fabriquées et chacune de ces
puces . contient trois parties interchangeables. Lors des présents travaux, six assemblages
différents ont été utilisés afin d'effectuer diverses expérimentations (voir Tableau 4-1 pour
identification). La nomenclature de Lee [Lee, 2006] a été utilisée pour identifier les trois
sections de la puce (haut, rotor et bas) et l'état de la section du haut ainsi que le sens de
pompage de la pompe ont été identifiés. L'utilisation et le bon fonctionnement de ses














prise de pression sortie entrée"
(entrée) (sortie)
pompage vers l'extérieur
(pompage vers le centre)
Figure 4-2 : Illustration des ports d'accès menant aux composantes du dispositif.
































Il est à noter que le centre de la première couche de toutes les puces utilisées ne comportait
aucun accès physique direct au dessus du rotor mais bien seulement un accès optique. La
sonde optique devait donc être positionnée à une distance d'environ 1mm où des variations de
l'ordre de 0.5µp? ne sont pas perceptibles (distance + couche de verre). Il faut comprendre ici
que certains dispositifs fabriqués étaient munis d'un trou central permettant de positionner la
sonde optique à ???µ?? de la surface du rotor (permettant de mesurer des variations de 0.1
µp?).
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4. 1 . 1 Pertes de pression à l'entrée et la sortie de la turbine
Des pertes de pression considérables à l'entrée et à la sortie de la turbine ont été remarquées
lors des premières expérimentations. Ces pertes sont attribuables à la présence de restriction et
de changement brusque de direction dans la tuyauterie interne de la puce. La Figure 4-3
illustre la géométrie de la tuyauterie d'entrée et de sortie de la turbine et le Tableau 4-2
présente les aires de section de l'écoulement fluidique au travers de la puce et de la turbine. La
section identifiée H correspond à la section de passage entre les pales de la turbine (0.75 -G).
/¦;
I
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Figure 4-3 : Vue de coupe de l'écoulement principale dans la turbine. Il y a une entrée (A)
et deux sorties (L). La couche A qui est collée sur la couche B n'est pas illustrée.

































A l'entrée, les pertes de pression entre les sections B et C (écoulement avec réduction de
section) ainsi qu'entre les sections E et G (réduction de section suivit d'un 90° juste avant les
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pales du stator) semblent être les principales pertes de pression. A la sortie, les pertes de
pression entre les sections J et K (réduction de la section) ainsi qu'entre les sections K et L
semblent être les principales pertes de pression. Normalement, il serait souhaitable que la plus
petite section soit le passage dans la turbine afin d'y retrouver les principales pertes de
pression. Étant donnés les forts débits y circulant, des pertes de pression de même ordre que
celles rencontrées dans les pales de la turbine sont présentes dans la tuyauterie d'entrée et de
sortie de la turbine. Ainsi, la pression d'alimentation de la turbine est près du double de la
pression réelle d'entrée de la turbine et la pression de sortie est environ le tiers de la pression
d'entrée de la turbine. La Figure 4-4 illustre l'intensité des pertes de pressions en amont et en
aval des pales de la turbine. L'élévation de la pression de sortie crée une force supplémentaire
sur le dessus de la turbine. Dès lors, les prises de pression #1 et #8 illustrées sur la Figure 4-2
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Figure 4-4 : Pertes de pression importantes à l'entrée et la sortie de l'écoulement principal.
Ces mesures ont été prises sur le dispositif A.
4.2 Opération à basse pression d'alimentation du palier axial
Durant les premiers essais visant à explorer la plage d'opération du palier axial et du palier
radial du dispositif A, il a été tenté.de diminuer la pression d'alimentation du palier axial à un
faible niveau afin que cette dernière soit inférieure à la pression d'entrée de la turbine (palier
autosuffisant). Cette possibilité a été avancée à la section 3.3.2 où l'impact de la fermeture des
ports du dispositif avait été traité. Ces essais ont été menés sur le dispositif A avec la
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configuration à ports fermés telle qu'illustrée à la Figure 4-5. Le stator du dispositif A ne
comporte qu'une seule rangée de pales (la première).
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Figure 4-5 : Configuration expérimentale de la configuration à ports fermés. Les mesures
de pression (P) sont reliées aux capteurs de pression du banc d'essai et les débits
massiques ( m ) sont contrôlés par des débitmètres. Les ports restants sont bloqués (®).
Les premières observations ont permis de confirmer que la pression à la sortie de la turbine a
une influence sur tout le champ de pression autour du rotor lors de l'utilisation de la
configuration à ports fermés. Ce fait démontre un avantage important de cette configuration
par le fait qu'elle corrige la présence de perte de pression en aval de la sortie de la turbine
(présentée à la section 4.1.1). Des fuites dans la tuyauterie externe n'ont pas permis d'estimer
la position axiale à partir du débit massique dans le palier axial ni de caractériser ce dernier (ce
qui sera fait à la section 4.3). De plus, des mesures de pressurisation par les joints d'étanchéité
ont également été expérimentées et seront présentées à la section 4.4.1.
Méthodologie et plage d'opération à faible pression d'alimentation du palier axial
Durant les essais, pour une pression d'alimentation donnée du palier axial, le débit massique
de la turbine était varié afin de examiner la plage d'opération possible. La Figure 4-6 présente
une partie des mesures effectuées afin de bien illustrer la méthodologie suivie lors de l'étude
de la plage d'opération du palier axial avec la configuration à ports fermés. La ligne pointillée
sépare la zone où le palier axial est considéré comme étant autosuffisant. Pour dissocier l'effet
des pertes de pression à la sortie de la turbine, la différence de pression dans la turbine est
utilisée ainsi que la différence de pression entre la pression d'alimentation du palier axial et la
pression à la sortie de la turbine (dPentrée)· Le Tableau 4-3 présente la vitesse de rotation ainsi
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que la pression d'alimentation du palier axial des points 1 à 10 illustrés à la Figure 4-6. Ainsi,
pour les points d'opération 9 et 10, le palier axial a été opéré de manière autosuffisante.
L'utilisation des présents résultats comme guide d'opération pour un dispositif intact doit
prendre en compte le fait que les vitesses d'opération seront plus grandes en fonction du débit
de la turbine. Il est donc plus prudent d'utiliser la différence de pression au travers de la
turbine comme référence. Les pertes à la sortie de la turbine dépendent des débits de la turbine
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Figure 4-6 : Étude de la plage d'opération du palier axial du dispositif A. Le stator du
dispositif A ne comporte qu'une seule rangée de pales.
































Points de performance d'intérêts
Le Tableau 4-4 résume les paramètres d'opération détaillés de quelques points d'opération du
dispositif lors de la présente caractérisation. La variable dPSOrtie représente la différence entre la
pression à la sortie interne et externe du palier axial. Le débit massique du palier radial était de
6.5 mg/s et cela induisait une différence de pression, au travers du palier de 9 kPa. Le stator du
dispositif A ne comporte qu'une seule rangée de pales ce qui explique l'amplitude des débits
massiques imposée ce qui, à son tour, explique l'amplitude des pertes de pression à la sortie de
la turbine.
ableau 4-4 : Paramètres d'opération sommaires lors de l'étude du palier axial























55 15.9 15.1 9.5 67.6 58.1 7.2 1.4
60 15.9 16.0 9.6 122.7 113.1 8.6 2.0
93 24.1 26.4 15.7 122.7 107 10.9 2.3
95 22.8 25.8 15.0 165.1 150.1 11.3 2.0
131 33.0 40.1 23.2 165.1 141.9 16.8 3.7
193 66.0 85.5 57.8 165.1 107.3 30.7 42.1
230 68.9 93.4 61.4 261.9 200.5 38.9 9.0
89 32.9 36.1 23.1 55.0 31.9 11.9 16.8
77 32.9 35.3 22.3 41.2 17.9 7.7 25.9
Il est très intéressant de noter qu'une vitesse de rotation de 193kRPM (point 8 sur la Figure
4-6) a été atteinte avec une faible pression d'alimentation (107.3 kPa par rapport à la sortie de
la turbine). Plus de détails autour de ce point de fonctionnement seront présentés à la section
4.4.1 alors que les performances du joint d'étanchéité seront traitées. À la fin de l'essai, la
pression d'alimentation du palier axial a été diminuée afin d'étudier les limites possibles. Là
vitesse de rotation s'est alors mise à diminuer due au rapprochement du rotor à la structure
statique se trouvant sous le rotor. Au même moment, le joint d'étanchéité sous le rotor a
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pressurisé le centre du dispositif augmentant ainsi la force provenant du profil de pression sous
le rotor. En utilisant la pression d'alimentation du palier axial relative à la pression de sortie de
la turbine, il est possible de remarquer que l'atteinte de l'équilibre axial a été obtenue en
opérant le palier axial de manière autosuffisante (chiffres en caractères gras des deux dernières
lignes du Tableau 4-4 et points 9 et 10 de la Figure 4-6). Ces mesures illustrent la possibilité
d'opérer le dispositif avec une très faible pression d'alimentation du palier axial pour la
configuration à ports fermés.
Le processus de pressurisation s'est fait avec précaution en laissant le temps au champ de
pression de se stabiliser. L'utilisation d'une très basse pression d'alimentation est adéquate
pour le démarrage du dispositif mais à haute vitesse, cela peut s'avérer trop risqué puisque la
rigidité du palier axial est faible.
4.3 Palier axial hydrostatique au gaz
Ne pouvant utiliser la sonde optique pour mesurer la position axiale du rotor lors de la
présente expérimentation, la mesure du gap au palier axial ne peut que se baser sur la mesure
du débit massique au travers du palier axial. Ayant beaucoup de paramètres influant, la
caractérisation expérimentale du palier axial a été limitée à une simple mesure statique des
débits minimaux et maximaux, à différentes conditions d'opération, afin d'évaluer la plage
d'opération de cette composante. Par ailleurs, les mesures prises en opération permettront
d'évaluer le gap au palier axial et, dans certains cas, de comparer cette évaluation avec les
mesures d'autres composantes comme la pompe et le joint d'étanchéité. La connaissance de la
plage d'opération du palier axial permettra également d'évaluer la position axiale du rotor lors
des essais à haute vitesse. Lors de la validation du modèle du palier axial, il a été observé que
le diamètre des orifices semblait être plus petit que prévu (8 µp? au lieu de 10 µp?) et que sa
valeur pouvait varier (entre 8 et 9µ??). Ce paramètre à une très grande influence sur le
comportement du palier axial comme l'illustre la Figure 4-7. Il est très intéressant de noter la
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Figure 4-7 : Exemple de variation du comportement du palier axial actuel. Le diamètre des
orifices est indiqué selon la courbe. La pression d'alimentation est de 400 kPa et la
pression aux sorties est imposée à 101.3 kPa.
D'autres paramètres peuvent influencer le débit massique dans le palier axial soient :
l'uniformité des orifices sur toute leur longueur (85 µp?), le blocage partiel ou total de certains
orifices, l'inclinaison du rotor et la présence de fuites dans le système (tuyauterie externe). De
plus, il est important de rappeler que la modélisation des pertes de pression à la sortie de
l'orifice est moins valide lorsque le rapport entre le gap et le rayon des orifices approche
l'unité.
Les mesures prises sur les premiers dispositifs ont été effectuées lors de tests dynamiques avec
une configuration à ports fermés et à faible pression d'alimentation du palier axial (de 5 à 200
kPa). Par exemple, à la section F.2.1, ces mesures ont permis d'établir un guide d'opération du
palier axial pour les essais haute-vitesse. Pour les pressions utilisées, des mesures
excessivement grandes du débit massique tendent à supposer la présence de fuites dans le
système ce qui a été vérifié sur certains essais par l'ajustement du montage expérimental
(tuyauterie externe). La présence d'un léger déplacement axial entre les sections du haut et du
bas de la puce est également possible, et ce, durant les essais expérimentaux. Ce déplacement
engendre automatiquement une variation du déplacement axial admissible du rotor et, ainsi, du
gap maximal au palier axial. Cette augmentation du gap se traduit par une limite supérieure
augmentée du débit massique dans le palier axial. Finalement, des orifices plus grands peuvent
également expliquer un plus grand débit massique mais cela n'explique pas les variations sur
un même dispositif.
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4.3. 1 Mesures statiques du palier axial
Les mesures statiques pour évaluer le gap maximal d'opération ont été effectuées en variant la
pression d'alimentation du palier axial et en mesurant le débit massique. Lors de cette
opération, tous les ports du dispositif étaient ouverts. Pour l'évaluation du gap minimal, un
débit massique était introduit dans la turbine et la pression d'alimentation du palier axial était
variée. Les mesures effectuées sur les dispositifs D et G seront présentées et comparées à des
mesures antérieures [Lee, 2006].
Mesures sur les dispositifs D et G
Le Tableau 4-5 présente les résultats obtenus pour le dispositif G où il est possible de
remarquer que l'évaluation du gap minimal est très constante. Cette constance s'explique en
observant la convergence des courbes de la Figure 4-7.
Tableau 4-5 : Estimation du gap au palier axial du dispositif G. Les trois valeurs de
l'estimation du gap correspondent à des orifices de 8, 9 et 10 µ?? respectivement. L'évaluation

















50.5 0.121 3.30 2.30 2.10 664.9 1.642 1.65 1.40 1.35
96.9 0.231 2.60 2.05 1.90 700.2 1.746 1.65 I 1.40 I 1.35
182.7 0.447 2.30 1.85 1.75 43 268.6 0.118 0.85 0.85 0.85
275.0 0.664 2.05 1.70 1.60 43 415.0 0.224 0.85 I 0.85 1 0.85
363.5 0.879 1.90 1.60 1.50 43 557.0 0.368 0.85 0.85 0.85
533.6 1.310 1.70 1.50 1.40 43 680.0 0.520 0.85 1 0.85 1 0.85
Les premiers essais pour évaluer le gap minimal ont été effectués avec un débit massique dans
la turbine relativement faible et il a été remarqué qu'à partir d'un certain niveau, le rotor
entrait en rotation. Le Tableau 4-6 présente les mesures ainsi que l'estimation du gap au palier
axial. En évaluant les forces produites par le profil de pression sur le dessus du rotor, il est
possible de remarquer que la modélisation permet de bien prédire le niveau de force produite
par le palier axial. Fait intéressant à remarquer puisque le port d'entrée du palier radial était
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ouvert, la présence d'un écoulement en sens inverse dans le palier radial (dPpaiier radiai ~ 7 kPa).
Ce phénomène permet d'expliquer la mise en rotation stable du rotor à une vitesse de 48
kRPM (surcritique). De plus, il a été observé que le signal de la sonde optique, servant à
mesurer la vitesse, semblait être plus stable qu'à l'habitude. Cette stabilité peut s'expliquer
probablement par la position axiale du rotor (habituellement plus loin des composantes du
dessous).
Tableau 4-6 : Mesures du débit massique minimal au palier axial sur le dispositif G.





































0.95 1 0.95 I 0.95
1.00 I 1.00 I 1.00
0.90 I 0.90 1 0.90
1.25 I 1.20 I 1.20
0.85 I 0.85 1 0.85
"palier estimée
(N)'rei
0.03 1 0.03 1 0.03
0.06 I 0.06 I 0.06
0.14 I 0.15 1 0.15
0.20 I 0.22 1 0.23
0.24 I 0.24 1 0.24
Dispositif D
Pour le dispositif D, seulement une évaluation du gap maximal au palier axial a été effectuée
et le Tableau 4-7 présente les résultats obtenus.
Tableau 4-7 : Estimation du gap au palier axial du dispositif D. Les trois valeurs du gap


















2.10 I 1.85 I 1.75
1.90| 1.70 I 1.60
1.75 I 1.60 I 1.50

















1.55 I 1.45 I 1.40
1.50 I 1.40 I 1.35
1.45 1.35 1.30
1.40 I 1.30 I 1.25
Pour les deux dispositifs à l'étude, il est difficile de conclure par rapport à l'évaluation du gap
maximal bien que ces mesures indiquent une limite d'opération à respecter pour éviter tout
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contact avec les parois situées au-dessus du rotor. En supposant un assemblage adéquat, le gap
au palier axial du dispositif D était plus petit que celui du dispositif G.
Évaluation pour les mesures antérieures
Les mesures maximales et minimales de chacune des courbes expérimentales de Lee
présentées à la Figure 2-24 sont présentées au Tableau 4-8. Le gap minimal de ce dispositif est
évalué à 0.7 µ?? ce qui correspond au même niveau que le dispositif G de la présente
expérimentation. L'évaluation du gap maximal varie de la même façon que les dispositifs D et
G et donne une limite à respecter lors de l'opération du dispositif.
Tableau 4-8 : Estimation du gap au palier axial pour les mesures expérimentales de Lee.











































0.75 I 0.75 1 0.75
0.70 1 0.70 1 0.70
0.70 1 0.70 1 0.70
0.70 1 0.70 1 0.70
0.65 0.65 0.65
Comparaison de la plage d'opération du palier axial
La Figure 4-8 présente la plage de variation du débit massique pour les trois dispositifs
présentés précédemment. La différence entre les limites s'explique par le fait que ce sont des
assemblages différents (dispositif + montage expérimental) et aussi parce qu'il est difficile de
bien définir les limites expérimentales. Cela illustre l'importance d'une caractérisation
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Figure 4-8 : Variation de la plage d'opération admissible du palier axial. Pour le dispositif
D, seule la limite supérieure a été évaluée.
4.3.2 Ajustement des mesures expérimentales antérieures
Lors de ses mesures expérimentales, Lee a indiqué la difficulté à bien définir
expérimentalement la limite inférieure du palier axial. Deux phénomènes dominants peuvent
expliquer cette difficulté. Premièrement, pour pressuriser le dessus du rotor, Lee bloquait la
sortie de la turbine tout en fermant l'entrée du palier radial (sans quoi la pressurisation n'aurait
pas eu lieu). Or, l'entrée du palier radial correspond à la sortie externe du palier axial. Donc, à
mesure qu'il pressurise le dessus du rotor, il augmente la pression à la sortie du palier axial ce
qui réduit naturellement le débit massique à l'intérieur de cette composante et peut faussement
laisser croire en une variation de la position axiale du rotor. Deuxièmement, à la limite
inférieure, les forces sont maximales dans le palier axial et le champ de pression dans la
turbine doit produire une force supérieure afin de pousser le rotor vers le bas. Le champ de
pression dans la turbine exerce également une force sur la puce du haut ce qui tend à écarter la
puce du haut de la puce du bas. Plus la pression d'alimentation augmente dans le palier axial,
plus la force à la limite inférieure sera grande, plus le champ de pression dans la turbine sera
grand et plus les puces auront tendance à s'écarter. La rigidité des joints toriques utilisés entre
la puce et le réceptacle à puce permet de définir l'importance du phénomène. Ces deux





de la Figure 4-9. Afin de s'assurer qu'entre ces limites le palier axial se comporte comme le
prédis la modélisation, les mesures effectuées par Lee ont été comparées au modèle mais en
effectuant un certain ajustement. En fait, les mesures du gap du palier axial effectuées par Lee
ont été décalées jusqu'à ce qu'elles concordent le mieux possible avec les courbes de la
modélisation. La Figure 4-9 présente la comparaison entre les mesures effectuées, celles
décalées et la modélisation du palier axial. Les tendances entre les mesures modifiées et la
modélisation sont similaires et l'évaluation du gap minimal (~ 0.75µ??) correspond aux
évaluations faites précédemment. La variation maximale du déplacement axial et du gap
permet d'illustrer le fait que la puce du haut et la puce du bas s'éloignent ce qui augmente le
gap maximal sous le rotor. La variation du gap maximal varie linéairement pour les quatre

















Figure 4-9 : Comparaison entre les mesures du palier axial et la modélisation.
Le déplacement axial mesuré par Lee (graphique de gauche) a été modifié (décalage
individuel des courbes) pour le comparer à la modélisation d'un palier axial à 34 orifices
d'un diamètre de 8.2µ?? (graphique de droite). Les pressions d'alimentation relative du
palier axial sont inscrites au-dessus de chacune des courbes.
4.4 Les joints d'étanchéité
La présente analyse a pour but de vérifier si une pressurisation par les joints d'étanchéité est
possible lors de l'utilisation de la nouvelle configuration proposée à la section 3.3.1. De plus,
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une vérification du modèle mis en œuvre pourra être effectuée afin de s'assurer la satisfaction
de sa principale fonction (empêcher l'eau de s'étendre radialement).
4.4.1 Pressurisation viales joints d'étanchéité
Lors des premiers essais expérimentaux (dispositif A), une pressurisation des centres du
dispositif a été remarquée lors d'essais visant à étudier la plage d'opération du palier axial
(section 4.2). La configuration à ports fermés a été utilisée (illustrée à la Figure 4-5). La
première constatation remarquée fut la concordance entre l'abaissement du débit massique du
palier axial et l'augmentation de la différence de pression au travers du joint d'étanchéité sous
le rotor. Ces deux phénomènes se produisent lors d'une diminution de leur gap respectif. Il a
été également remarqué, au même moment, une diminution de la différence de pression au
travers du joint d'étanchéité positionné sur le dessus du rotor ce qui est imputable à
l'augmentation de son gap. Par contre, la prise de pression à l'entrée de la turbine s'effectue
après la première rangée de pales du stator ce qui peut induire des erreurs quant à la mesure de
la pression à l'entrée du joint d'étanchéité qui devrait être la même que celle à l'entrée de la
turbine. De plus, après vérification de la géométrie, la possibilité que la puce du haut ne
couvre pas totalement le joint d'étanchéité a été émise (voir section 4.7.5). La Figure 4-10
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Figure 4-10 : Pressurisation expérimentale des centres par les joints d'étanchéité. La
pression d'alimentation du palier axial était fixée à 165 kParei et un débit massique
constant de 6.5 mg/s était imposée dans le palier radial (dP ~ 9kPa).
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L'évolution de la différence de pression de part et d'autre des joints d'étanchéité démontre
leur fonctionnement et indique un déplacement axial du rotor vers le bas du dispositif à
mesure que le débit massique de la turbine augmente. La diminution du débit massique dans le
palier axial observée (remarquée mais non illustrée) est également un très bon indicateur du
rapprochement entre le rotor et le bas du dispositif. Pour le joint d'étanchéité situé sur le
dessus du rotor, l'augmentation de la différence de pression, à débit massique élevé, est causée
par les pertes au travers du premier étage du stator.
Estimation du gap au joint d'étanchéité
Une estimation des gaps aux joints d'étanchéité suivant leur modélisation est illustrée à la
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Figure 4-11 : Estimation des gaps aux joints d'étanchéité en ne supposant aucune fuite. Le
graphique de droite présente la comparaison du débit massique du palier axial avec la
modélisation pour les paramètres d'opération et le gap du joint d'étanchéité (bas).
L'ordre de grandeur de l'estimation du gap est très réaliste et rejoint les estimations faites sur
les autres dispositifs. L'évolution de la courbe du gap sous le retour (bas) est linéaire et les
variations dans l'évolution de la courbe du gap sur le rotor (haut) peuvent s'expliquer par le
fait que la mesure de pression est prise après le premier étage des pales du stator et que le joint
d'étanchéité n'est possiblement pas couvert en totalité par la puce du haut (voir section 4.7.5).
En utilisant la courbe du gap au joint d'étanchéité sous le rotor et les paramètres d'opération
du palier axial (pression d'alimentation et les deux pressions de sortie), il est possible de
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comparer le débit massique mesuré au palier axial avec le débit massique prédit par sa
modélisation (graphique de droite de la Figure 4-11). La différence entre le gap au palier axial
et le gap au joint d'étanchéité est de 0.5µ?? pour la valeur nominale et peut aller jusqu'à 0.8µ??
selon les mesures du palier axial présentées à la section 4.3.
La différence entre les débits massique mesurés et modélisés au palier axial est relativement
constante ce qui permet d'estimer le débit de fuite en amont de l'entrée du palier axial puisque
la pression d'alimentation est constante (165 kParei). Comme il a été mentionné à la section
4.2, des fuites avaient été remarquées dans le palier axial ce qui ne permettait pas de prédire le
gap sous le rotor. Un débit de fuite de 0.28 mg/s est estimé pour la pression d'alimentation de
165 kParei en supposant une différence des gaps de 0.5µp? entre le palier axial et le joint
d'étanchéité. La constance du débit de fuite remarquée permet d'avoir une confiance
supplémentaire par rapport au gap estimé au joint d'étanchéité.
Rigidité de la configuration à ports fermés
Connaissant le champ de pression sur le rotor et la variation du gap sous le rotor, la rigidité
spécifique à cet essai peut être calculée. La Figure 4-12 illustre la variation de la force, relative
à la pression de sortie de la turbine, provenant du champ de pression sur le dessus du rotor.
"t, 0.3
U,
rigidité = -322000 N/m
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Figure 4-12 : Illustration de la rigidité de la configuration à ports fermés. La force provient
du champ de pression sur le dessus du rotor et elle est calculée par rapport à la pression de
sortie de la turbine. La pression d'alimentation du palier axial relative à la pression de
sortie de la turbine est illustrée à droite.
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Une rigidité de 322 000 N/m est obtenue avec la configuration à ports fermés et une pression
d'alimentation de 165 kParei. À titre indicatif, la pression d'alimentation du palier axial,
relative à la pression de sortie de la turbine, est illustrée sur le graphique de droite. En
comparant ces résultats avec le Tableau 3-1, l'amplitude des forces pour la faiblesse de la
pression d'alimentation du palier axial est respectée. Bien que la rigidité soit grande, une
opération délicate a permis la caractérisation en laissant le temps au champ de pression de
s'adapter. À titre d'exemple, la rigidité du palier axial, pour les conditions d'opération de
l'essai, est estimée, selon la modélisation, à 20 000 N/m ce qui est plus d'un ordre de grandeur
plus faible que la rigidité totale.
Autres mesures de pressurisation par les joints d'étanchéité
Certains essais expérimentaux visaient spécifiquement la mesure d'une pressurisation par les
joints d'étanchéité où des différences de pressions allant jusqu'à 20 kPa ont été mesurées. >
Durant ces essais effectués sur les dispositifs D, E et F, les vitesses de rotation variaient entre
30 kRPM et 160 kRPM, les pressions d'alimentation du palier axial variaient entre 40 kPa et
620 kPa et tous les ports étaient fermés. Ayant les conditions d'opération du joint d'étanchéité,
l'utilisation du modèle permet une estimation du gap maximal. Connaissant les conditions
frontières du palier axial, il est également possible d'estimer le gap à partir de sa modélisation.
À la conception, le gap du palier axial était 0.5µp? plus grand que le gap au joint d'étanchéité
du bas. Lors de l'étude des mesures du palier axial la différence entre ces deux gaps a été
estimée entre 0.7µ?? et 0.8µp?. La Figure 4-13 présente une estimation des gaps au palier axial
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Figure 4-13 : Comparaison de l'estimation des gaps au joint d'étanchéité et au palier axial.
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La variation des gaps démontre une bonne concordance entre le comportement des deux
composantes lors du déplacement du rotor. Il est important de rappeler ici que le gap estimé au
joint d'étanchéité est une valeur maximale en ne supposant aucune fuite et aucun effet de
raréfaction. Bien que les mesures soient relativement faibles, elles démontrent que la
pressurisation par les joints d'étanchéité est possible et que la modélisation semble bien
prédire son comportement.
4.4.2 Temps de pressurisation des joints d'étanchéité
Lors des présentes mesures, la tuyauterie engendre des volumes de pressurisation très grands
et cela génère deux problématiques : la possibilité de fuites et un temps de pressurisation
relativement long. Les fuites peuvent être quantifiées en pressurisant la tuyauterie et en
observant les temps de dépressurisation. Lors des essais, lorsque le rotor vient s'appuyer sur le
joint d'étanchéité, c'est exactement cela qui se produit. La Figure 4-14 illustre l'évolution des
pressions à l'entrée et à la sortie du joint d'étanchéité lors d'un essai visant la caractérisation
de l'évolution des pressions autour du rotor.
centre (sortie du joint d'étanchéité)




Figure 4-14 : Vérification de l'étanchéité de la tuyauterie des joints d'étanchéité. Aucun débit
massique ne circule dans la turbine. L'essai est effectué sur le dispositif D.
Une pression de 550 kPa (relative) est imposée à l'entrée du palier axial en premier lieu (à 10
secondes) et, ensuite, un débit massique de 6.5 mg/s est induit dans le palier radial (à 230
secondes). Variant la fermeture de la valve à la sortie de la turbine (entre 300 et 600
secondes), il est possible de pressuriser le dispositif. L'écoulement dans le palier axial pousse
le rotor à s'appuyer sur le joint d'étanchéité du haut du dispositif ce qui explique pourquoi
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pendant les 800 premières secondes de l'essai la pression au centre du dispositif est nulle.
Ensuite, un équilibre des forces engendre un mouvement du rotor le temps de pressuriser le
centre (vers 800 secondes) et, ensuite, le rotor semble bien s'appuyer de nouveau sur le joint
d'étanchéité du haut du dispositif. Les deux plateaux illustrés ici démontrent une bonne
étanchéité de l'intérieur des joints d'étanchéité lorsqu'ils sont reliés aux capteurs de pression
via la tuyauterie. Malgré que les essais ne soient pas dynamiques (rotor immobile), les temps
de pressurisation sont de l'ordre de 20 à 40 secondes et il est intéressant de remarquer le temps
de dépressurisation à la fin de l'essai qui avoisine les 120 secondes. Des résultats similaires
sont obtenus avec les composantes du bas et également lors d'autres essais de même nature sur
les autres dispositifs.
Durant les essais dynamiques, lors de l'opération des composantes, il est possible de mesurer
un temps de pressurisation par le joint d'étanchéité qui varie entre 30 et 100 secondes. Le
volume étant principalement dans la tuyauterie externe, une minimisation de cette tuyauterie a
permis de réduire d'un facteur 2 le temps de pressurisation des joints d'étanchéité.
4.5 La pompe hydrodynamique
Seulement une pompe à pompage interne avait été caractérisée par Lee car des difficultés de
pressurisation avaient été rencontrées avec l'autre type de pompe [Lee, 2006]. Dans la
présente étude, les dispositifs D et G comportaient une pompe à pompage externe tandis que
celle du dispositif E était à pompage interne. Plusieurs essais ont été effectués afin de
caractériser la pompe hydrodynamique de ses trois dispositifs. La présente section vise à
présenter les niveaux de performance obtenus et à discuter des limitations rencontrées. La
caractérisation expérimentale de la pompe hydrodynamique a été effectuée en collaboration
avec Mokhtar Liamini.
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4.5.1 Courbe de caractérisation de la pompe
Selon Lee [Lee, 2006], le démarrage de la pompe doit être effectué alors que le rotor est en
rotation car sinon les forces visqueuses (frottement) rendent la mise en rotation du rotor
extrêmement difficile. Lee a jugé qu'une vitesse minimale de 20 à 30 kRPM devrait être
utilisée avant d'introduire de l'eau à la pompe. La première caractérisation de la pompe a été
effectuée sur le dispositif D et les résultats sont présentés à la Figure 4-15. Lors de la première
série de mesure, la fermeture d'une valve positionnée à la sortie de la pompe a permis une
pressurisation par la pompe allant jusqu'à 63 kPa. Par la suite, l'ouverture progressive de la
pompe en laissant une dizaine de minutes entre chacune des mesures a permis la
caractérisation jusqu'au débit maximal. Les variations dans la courbe de caractérisation
s'expliquent en premier lieu par un temps d'attente entre les mesures trop court et également
par le fait que la position axiale du rotor puisse varier. À plus haute vitesse (90 kRPM), une
limitation due à l'équilibre axial ou a une défaillance du joint d'étanchéité n'a pas permis une
caractérisation plus complète. Il s'en est suivi d'une caractérisation à débit maximal (dP~0) en
accélérant le rotor.
• essai #1 à 50 kRPM
A essai #1 à 90 kRPM "!
¦ essai #2 à 90 kRPM >
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Figure 4-15 : Caractérisation de la pompe à pompage externe sur le dispositif D.
L'une des problématiques rencontrées lors de ces premiers essais a été le temps de
pressurisation qui avoisinait les 30 minutes. Une réduction de la tuyauterie externe a permis












vitesses de rotation de 90 kRPM a été effectuée mais, encore une fois, le rotor s'est arrêté
après quelques mesures. En fait, il est fort probable que les limitations soient à la fois dues à la
position axiale du rotor et au fait que le joint d'étanchéité ne puisse plus supporter les
pressions de l'eau à la sortie de la pompe. Plus le rotor s'éloigne des composantes du bas (et se
rapproche des composantes du haut), moins le joint d'étanchéité peut supporter l'élévation de
pression de la pompe. La différence de pression négative mesurée lors de cet essai s'explique
par le fait que la source d'eau était positionnée à une cinquantaine de centimètres au-dessus du
banc d'essai. Des difficultés à pressuriser l'eau par la pompe et l'incapacité à faire tourner le
rotor ont mené à la sélection du dispositif E pour la suite des essais.
4.5.2 Caractérisation du débit maximal de la pompe
Plusieurs essais sur les trois différents dispositifs ont été menés en mesurant le débit maximal
de la pompe (dP~0). La Figure 4-16 présente les mesures effectuées ainsi que celles de Lee
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Figure 4-16 : Caractérisation de la pompe hydrodynamique sans pressurisation. Les lignes
pointillées représentent la tendance selon le type de pompage.
La mesure d'un débit massique de 12 mg/s à 180 kRPM constitue un nouveau sommet atteint,
en termes de vitesse, pour le dispositif à l'étude. Le même niveau de débit massique a été
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mesuré avec une pompe à pompage externe mais à une vitesse de 130 kRPM. Cette différence
illustre le point le plus intéressant à retenir de ces résultats qui est la divergence, à partir
d'environ 90 kRPM, entre les mesures provenant d'une pompe à pompage interne et d'une
pompe à pompage externe. La raison principale de cette divergence est la force centrifuge qui
agit sur l'eau lorsqu'elle circule dans la pompe. Lee avait bien modélisé les effets de la force
centrifuge sans pour autant les caractériser car il avait jugé que ce n'était qu'à partir de
vitesses excédant les 300 kRPM que les effets ne seraient plus négligeables. Le gap
d'opération peut varier entre 1 et 2 µ?? selon les mesures effectuées sur le palier axial et sur le
joint d'étanchéité. De plus, la caractérisation de Lee s'est effectuée avec un gap -1.0 µp?.
Paramètres d'opération influents sur les mesures
Afin de confirmer la divergence observée entre les deux types de pompe, une analyse des
paramètres influents sera menée. Pour une géométrie fixe et un fluide donné, la vitesse de
rotation, le gap d'opération et le sens de pompage sont les paramètres influents sur les
performances de la pompe. Le Tableau 4-9 présente une comparaison de la variation dès
performances de la pompe pour la géométrie nominale (voir section 2.2) et une température du
fluide de 23 0C.
Tableau 4-9 : Variation des performances de la pompe selon les paramètres d'opération
Variation (?) due au changement de gap*
(effets centrifuges négligés)
Variation (?) due aux effets centrifuges**'***
O (kRPM) 60 120 180
gap Adébitr AdPn gap
(µ») (%) (%) (µ??) (%) (%) (%)
0.5 référence référence 0.5 1.0 2.6 7.4
1.5 -3.2 -57.6 1.5 2.0 5.2 15.4
2.5 -10.1 -84.0 2.5 3.0 7.6 24.8
* Indépendante de la vitesse de rotation (pour la plage à l'étude)
** Les variations (en .%) sont équivalentes pour les deux paramètres (? = Adébitmax et AdPmax)
*** Les variations comparent le pompage interne par rapport au pompage externe
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La première constatation faite est que, pour les vitesses étudiées, la variation de la différence
de pression maximale (AdPm3x) est beaucoup plus dépendante du gap d'opération que du sens
de pompage (effets centrifuges). Par contre, lors de la mesure du débit maximal (Adébitmax), la
variation due aux effets centrifuges devient dominante autour de 90 kRPM pour un gap de
1.5µp? ce qui correspond aux différences observées expérimentalement à la Figure 4-16. Bien
que le gap d'opération ne soit pas précisément connu (entre 1 et 2 µ??), la divergence observée
entre les deux types de pompe provient bel et bien de l'effet des forces centrifuges. Ce constat
illustre que l'effet des forces centrifuges est prédit avec le bon ordre de grandeur selon la
modélisation de Lee.
4.5.3 Caractérisation de la différence de pression maximale de la pompe
Lors de la caractérisation de la pompe, plusieurs essais ont également été menés afin d'obtenir
la différence de pression maximale de la pompe pour une vitesse donnée. La Figure 4-18
présente les diverses mesures obtenues lors de la caractérisation de la pompe des dispositifs E
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Figure 4-17 : Caractérisation de la pompe hydrodynamique sans débit massique.
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Les mesures présentées ici ont été prises en s'assurant le plus possible que la pressurisation
était terminée (après une dizaine de minutes). La grande disparité dans les mesures s'explique
par la variation du gap d'opération. La faible intensité des différences de pression s'explique
par l'opération à un gap d'opération relativement grand (1.5 à 2 µp?). La caractérisation de Lee
s'était effectuée à un gap d'opération d'environ ?µp? gardé relativement constant en étudiant
le débit massique dans le palier axial.
4.6 Pompe et composantes de scellement : performances et limitations
La présente section a pour but de présenter les performances maximales du joint d'étanchéité
avec de l'eau circulant dans la pompe. Une analyse des défaillances afin d'expliquer les
limitations rencontrées est également présentée.
4.6.1 Performances maximales du joint d' étanchéité
Le Tableau 4-10 présente les plus hautes performances atteintes par le joint d'étanchéité et la
pompe durant les essais de la présente étude sur les dispositifs D, E et G ainsi que les
performances maximales atteintes par Lee [Lee, 2006]. Il est important ici de comprendre que
les performances inscrites dans ce tableau ne représentent pas des points limitatifs, mais
seulement des performances maximales atteintes puisque le facteur limitatif principal semble
être l'équilibre axial. La comparaison entre l'estimation du gap au palier axial et à la pompe à
l'aide des conditions réelles permet de vérifier la concordance entre les diverses modélisations
utilisées. La dernière colonne du Tableau 4-10 montre un point très important de la présente
analyse en ce qui concerne le joint d'étanchéité. Les valeurs inscrites correspondent à la
différence de pression théorique engendrée par le joint d'étanchéité à la vitesse de rotation et
au gap donné. En comparant ces valeurs avec les différences de pression mesurées au travers
du joint d'étanchéité, il est évident qu'un phénomène supplémentaire vient établir un équilibre
empêchant l'eau de s'étendre radialement. Les forces de tension de surface discutées à la fin
de la section 2.3.1 sont très probablement en cause ici. Pour les essais de la présente étude, la
sortie du palier axial était fermée engendrant ainsi une pressurisation à l'entrée du joint
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d'étanchéité. En opération normale, aucune bulle d'air n'a été perçue à la sortie de la pompe
ce qui induit que le joint d'étanchéité produit une pressurisation maximale (sans écoulement).
Avec les forces de tension de surface, le joint d'étanchéité a pu, lors des présents essais,
empêcher l'eau de s'étendre radialement jusqu'à une différence de pression de 64 kPa. De
plus, aucun débit de fuite n'a été perçu jusqu'à une différence de pression de -97 kPa (Pentrée >
Psortie)· H est clair que les forces de tension de surface viennent considérablement aider le joint
d'étanchéité dans l'accomplissement de ses fonctions. En négligeant tout effet centrifuge (à
basse vitesse), il sera même pensable d'utiliser un simple gap annulaire afin de retenir l'eau
lors de l'utilisation de pompe à pompage vers le centre. Par contre, une étude plus approfondie
de l'impact réel des forces de tension de surface serait alors nécessaire surtout en ce qui
concerne de possibles traitements de surface pour optimiser les effets désirés.
Tableau 4-10 : Performances maximales du joint d'étanchéité et de la pompe. Les dispositifs
D et G sont à pompage vers l'extérieur et le dispositif E et celui de Lee sont à pompage vers le
centre.

























180 83 -83 12 1.8-2.1->3 1.4
90 42 -42 100 1.9-2.5->3 1.4
68 38 102 64 102 1.6-1.8-2.4 1.1







122 239 1.5-2.0->3 1.0
123 0 1.4-1.7->3 1.1
75-15-2
76-16-2
*Valeurs estimées pour 34 orifices de 9, 8 et 7 µp? de diamètres respectivement
**Valeurs estimées pour des gaps au joint d'étanchéité de 0.5, 1.0 et 2.0 µp? respectivement
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4.6.2 Limitation du joint d' étanchéité à 1 80 kRPM
Généralement, le démarrage de la pompe s'est très bien effectué à des vitesses variant entre 50
à 150 kRPM et lorsque l'eau entrait en contact avec le rotor, une baisse de vitesse de 20 à 30%
était observée ( 0mouiiié~ 1.3mm). Lors d'un essai sur le dispositif E visant à monter en vitesse
tout en pompant de l'eau au travers de la pompe, un refoulement d'air à l'entrée de la pompe
est apparu à une vitesse d'environ 180 kRPM. À ce moment, il était possible d'observer de
l'air, dans la tuyauterie externe, pousser sur l'eau faisant ainsi remonter cette dernière vers le
réservoir. À l'aide d'une seringue positionnée à la sortie de la pompe, il a été tenté de forcer
l'eau au travers de la pompe mais de l'air est apparu également à la sortie de la pompe. La
pression à l'entrée du joint d'étanchéité était alors de 70 kPa et le gap au joint d'étanchéité a
été évalué à -1.5 µ?? (à partir des conditions du palier axial). Lors du même essai, une
tentative de démarrage de la pompe à haute vitesse (190 kRPM) a été menée environ 30
minutes après la problématique de refoulement rencontrée. Devant l'insuccès du démarrage de
la pompe, la seringue a été de nouveau utilisée menant à la circulation d'eau dans la pompe. À
ce moment, la vitesse a chuté à 175 kRPM (baisse de 8%) et l'apparition de bulles d'air à la
sortie de la pompe a été remarquée. Le débit massique dans le palier axial a alors augmenté de
65 µg/s. Fait intéressant à noter, un débit massique de cet ordre engendre une perte de pression
au travers du joint d'étanchéité équivalente à la pression d'entrée du joint d'étanchéité à ce
moment qui était à 80 kPa (gap = 1.4µ??, O = 175 kRPM). La Figure 4-18 montre la
distinction de l'eau et de l'air dans la tuyauterie externe à la sortie de la pompe où les débits
volumiques de l'eau et de l'air sont équivalents.
HHM
Figure 4-18 : Apparition de bulles d'air à la sortie de la pompe. Le phénomène s'est
produit lors d'un essai de démarrage haute-vitesse de la pompe à 175 kRPM.
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Un autre essai sur le dispositif E a permis un fonctionnement de la pompe à 180 kRPM sans
problématique apparente (voir Tableau 4-10). Le Tableau 4-11 présente trois points de
fonctionnement du joint d'étanchéité lors de l'utilisation de la pompe à une vitesse de rotation
avoisinant les 180 kRPM. L'estimation du gap au joint d'étanchéité est basée sur les mesures
prises à la pompe et au palier axial. La limite rencontrée semble plus basée sur la pression
admissible en fonction du gap d'opération que sur la vitesse de rotation. Tout porte à croire,
une fois de plus, que les forces de tension de surface jouent un rôle très important dans le
fonctionnement de la pompe et du joint d'étanchéité lorsque de l'eau et de l'air sont utilisés.
La vitesse de rotation devrait jouer normalement un rôle primaire dans le fonctionnement du
joint d'étanchéité mais les faibles vitesses de rotation rencontrées et les gaps d'opérations
élevés font en sorte que la pressurisation par le joint d'étanchéité est presque négligeable face
aux autres paramètres. L'amplitude des forces de tension de surface (sous forme de pression
équivalente) semble être de même ordre que les limites rencontrées (se référer à la Figure
2-15). Par contre, il existe plusieurs scénarios possibles quant à l'impact réel des forces de
tension de surface (référence Figure 2-14).
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4.6.3 Défaillance de la pompe et des composantes de scellement
Il est possible d'identifier 3 raisons principales lors des défaillances rencontrées durant les
essais expérimentaux sur la pompe hydrodynamique. Premièrement, il y a la possibilité d'un
contact avec les parois latérales révélant une problématique du palier radial. Il est très peu
probable que cela se soit produit car, habituellement, ce genre de contact est caractérisé par
plusieurs contacts successifs qui sont audibles. Deuxièmement, le rotor peut entrer en contact
avec les parois se trouvant au-dessus ou au-dessous du rotor, ce qui reflète un équilibre axial
127
inadéquat. Cette défaillance se traduit soit par un arrêt brusque du rotor ou soit par un
ralentissement intense suivit d'un signal de la sonde optique très bruite indiquant ainsi le
frottement du rotor (parfois audible). Un contact avec les composantes axiales du bas sera
accompagné d'un débit massique relativement très faible dans le palier axial et un contact avec
les composantes du haut sera accompagné par un débit massique maximal dans le palier axial.
Finalement, une défaillance du joint d'étanchéité peut apparaître soit par un étalement radial
de l'eau de la pompe (ralentissement du rotor, arrêt du rotor, difficultés à redémarrer le
dispositif), soit par l'apparition de bulles d'air à la sortie de la pompe ou soit par le
refoulement de l'air à l'entrée de la pompe.
Selon les résultats obtenus lors de la caractérisation du palier axial et du joint d'étanchéité, le
nouveau mode d'opération du dispositif (ports fermés) semble induire un équilibre des forces
axiales s'effectuant, la plupart du temps, avec un grand gap entre le rotor et les composantes
du bas. Pour ce qui est de la pompe hydrodynamique, cela implique des performances moins
élevées comme il a été observé à la section 4.5. Pour le joint d'étanchéité, cela peut
compromettre sa fonctionnalité de base qui est d'empêcher l'eau de s'étendre radialement. Le
blocage de la sortie du palier axial permet une pressurisation à l'entrée du joint d'étanchéité ce
qui vient, à la fois, aider et nuire à cette composante dans l'accomplissement de ses fonctions.
Lors des essais, la pression à l'entrée du joint d'étanchéité variait de façon importante à cause
de la configuration utilisée nécessitant la fermeture de la sortie interne du palier axial.
Lors des premiers essais effectués sur la pompe du dispositif D, un long temps de
pressurisation et des contacts entre le rotor et les parois au-dessus de ce dernier ont été les
limitations rencontrées. Durant les essais, alors que la pression à la sortie de la pompe
atteignait la même pression qu'à l'entrée du joint d'étanchéité (35 kPa), le rotor s'est arrêté et
il n'a plus été possible de le redémarrer (eau en contact avec le rotor). Il est supposé que cette
défaillance soit due à un contact entre le rotor et les parois sur le dessus du rotor menant à
l'arrêt du rotor. Au même moment, le débit massique dans le palier axial atteignait sa valeur
maximale ce qui traduit une augmentation du gap au palier axial. Il est à noter que d'autres
essais ont permis d'atteindre des niveaux de pressurisation plus élevés sur le même dispositif.
L'hypothèse de l'étalement de l'eau au-delà du joint d'étanchéité n'est pas retenue ici car
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après observation, aucune trace d'eau n'était visible à l'extérieur de la pompe. Les essais sur le
dispositif E ont été limités également par des contacts avec les composantes axiales se
trouvant sur le dessus du rotor et par le bris de la puce du bas (durant un essai haute vitesse
sans eau). Finalement, les essais sur le dispositif G semblent, une fois de plus, avoir été limités
par l'équilibre axial (contact avec les parois sur le dessus du rotor).
Cas particulier
Lors du dernier essai, le trou de prise de pression situé dans le plénum d'équilibre (près
l'entrée du joint d'étanchéité) s'est bloqué suite à un arrêt du rotor (précédé d'un
ralentissement). Le redémarrage du rotor s'est effectué sans difficulté et les essais ont continué
pendant près d'une heure. Il est possible que ce blocage ait été causé par l'eau qui aurait noyé
le joint d'étanchéité lors de l'arrêt du rotor. Par contre, la facilité à redémarrer le dispositif et
l'absence de traces d'eau dans le plénum d'équilibre infirme cette hypothèse. Ce cas
particulier semble vouloir indiquer que la noyade du joint d'étanchéité n'est pas
nécessairement caractérisée par des traces d'eau dans le plénum d'équilibre et par de très
grandes difficultés à redémarrer le dispositif.
4.7 Vérification de la géométrie des dispositifs actuels
Lors de la présente étude, des mesures et observations ont été effectuées sur la géométrie des
dispositifs actuels puisque certains phénomènes sont très dépendants du dimensionnement.
Ces mesures et observations ont été prises après la caractérisation expérimentale des
dispositifs. La plupart des composantes ont une géométrie conforme au dimensionnement
conceptuel et aux mesures de Changgu Lee ce qui permet une validation de la technique de
mesure utilisée.
129
4.7.1 Technique de mesure
La simple utilisation d'une règle graduée insérée dans le binoculaire d'un microscope est
limitative quant aux dimensions mesurables. L'utilisation d'un plateau mesurant
électroniquement les déplacements dans les 3 axes principaux permet la mesure de grandes
dimensions avec une grande précision. Combiné avec l'utilisation de la règle graduée, il est
possible de mesurer des diamètres de plusieurs millimètres avec une précision de l'ordre du
micromètre. Pour ce faire, il suffit d'utiliser la règle graduée du microscope en la positionnant
de façon à ce qu'elle soit tangente en un seul point sur le contour de la composante à mesurer.
En effectuant cette étape au plus fort grossissement, une précision du micromètre est obtenue.
Il suffit ensuite de déplacer le plateau du microscope jusqu'à ce la règle graduée soit tangente
au côté opposé de la composante à mesurer. Le Tableau 4-12 présente les premières mesures
effectuées sur les composantes démontrant ainsi la précision de la méthode développée.






Diamètre interne du joint d'étanchéité 1300 1300
Diamètre interne de la restriction du plénum d'équilibre 3080 3080 ±2
Diamètre externe de la restriction du plénum d'équilibre 3100 3099
Diamètre interne du palier axial 3500 3502
Distance rayon interne-orifices du palier axial 107 107 ±2
4.7.2 Mesures effectuées sur le palier axial
Des mesures concernant le diamètre des orifices (8 à 10 µ??) ont déjà été présentées au
Tableau 2-2 de la section 2.4.2. Lors de la présente analyse, il a été observé, sur des morceaux
brisés donnant accès à l'intérieur du palier axial, que la géométrie d'entrée est un ovale de
rayons de 6 et 7 µ??. Il semblerait donc que le rayon moyen de l'orifice soit plus petit que
prévu, mais puisqu'il s'agit d'observations effectuées sur seulement 5 orifices, il est difficile
de quantifier plus précisément. Le diamètre interne du palier axial et la position des orifices
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correspondent bien aux valeurs conceptuelles (voir Tableau 4-12). La seconde mesure de la
géométrie du palier axial qui semble différer est le rayon externe du palier. Selon la technique
utilisée, le diamètre externe du palier axial serait de 3925 µ?? ± 2µ?? au lieu des 3950 µp?
avancés par Changgu Lee. La surgravure des plénums d'alimentation du palier radial explique
cette variation. Cette surgravure des plénums d'alimentation, résultat de la fabrication
simultanée avec les orifices du palier axial, réduit également la section sans plénum d'une
dizaine de micromètres mais l'impact est négligeable (variation de l'air d'entrée du palier
radial inférieure à 0.5%).
L'impact le plus direct de la diminution de l'étendue radiale du palier axial est une réduction
de la force produite d'un facteur proportionnel à la variation de l'étendue du palier (3 à 4% de
variation). La rigidité diminue également mais moins intensément et moins uniformément sur
la plage d'opération.
4.7.3 Mesures concernant le palier radial et son désalignement
Le but principal des présentes mesures est la quantification du désalignement du palier radial
par rapport aux composantes se trouvant sous le rotor. Lors du collage de la couche contenant
le palier radial, Lee avait remarqué un décalage qu'il évaluait à 50 µp?. Bien que des
dispositifs aient très bien fonctionné jusqu'à un certain niveau, ce décalage ne peut être
négligé étant donné son amplitude. Sachant que le collage s'effectue au niveau des gaufres et
non au niveau des puces, il suffit de quelques mesures au niveau des puces pour estimer le
décalage entre les gaufres. La Figure 4-19 présente une esquisse des couches identifiées C et D




Figure 4-19 : Illustration des couches C et D à l'état de gaufre et numérotation des puces
La couche C contient des trous cylindriques définissant le palier radial tandis que la couche D
contient toutes les composantes se trouvant sous le rotor (incluant les plénums d'entrée du
palier radial). Selon Lee, le désalignement de 50 µp? se retrouve au niveau de la puce #3 tandis
que pratiquement aucun désalignement ne serait observé sur la puce #12.
Avant de mesurer le désalignement des composantes, les mesures du diamètre du rotor et du
palier radial ont été effectuées (voir le Tableau 4-13). Dû aux techniques de fabrication
utilisées, le contour visible du palier radial est abîmé rendant ainsi plus difficile l'identification
du contour. Ce fait s'applique également pour le contour du dessus du rotor mais il suffit
simplement de mesurer le diamètre à partir de la surface du dessous du rotor pour y remédier.
Selon les mesures effectuées, le gap au palier radial serait de 25µp? (± 4µp?) ce qui vient
confirmer les observations faites lors de la caractérisation expérimentale de cette composante.
En fait, le diamètre du rotor est 10 µ?? plus faible que prévu ce qui engendre une variation
importante au niveau du gap du palier radial.
Tableau 4-13 : Mesures des diamètres des composantes du palier radial
Composantes
Diamètre du rotor












Une mesure de l'espacement entre le diamètre externe du palier axial et la paroi du palier
radial a permis de mieux caractériser le décalage des puces (présenté au Tableau 4-14).







































Impact du désalignement du palier radial
La section 3.5 du présent document traite de l'analyse des moments créés par un décalage
entre le rotor et les composantes du bas et la Figure 4-20 illustre l'impact du désalignement
des couches C et D. Le premier impact d'avoir des composantes du bas (couche D) décentrées
est la création d'un moment lorsque le rotor est centré dans le palier radial. À la conception, le
déplacement admissible du rotor est de 20 µ?? (gap du palier radial). Pour un rotor centré, la
distance entre le contour du rotor et diamètre externe du palier axial est de 25µm ce qui fait en
sorte que même dans les pires cas (rotor touchant à la paroi du palier radial), le palier axial ne
dépasse pas le pourtour du rotor. En prenant les dimensions actuelles des dispositifs, le
déplacement admissible devient 25µp? et la distance entre le contour du rotor centré et le
diamètre externe du palier axial est de 35µ?? ce qui fait toujours en sorte que le palier axial ne
dépasse pas le pourtour du rotor. Par contre, si le désalignement des composantes du bas est
ajouté, il est possible de se retrouver dans la situation où le palier axial dépasse de plusieurs
micromètres (jusqu'à 30 µp?) le pourtour du rotor et ce, même si le rotor est centré dans le
palier radial. Pour une telle situation, la force du palier axial sera réduite car l'aire effective du
palier axial est réduite et parce que la résistance fluidique est également réduite. De plus, la
variation de force étant locale, cela créera un moment agissant en sens inverse au moment créé
par le mouvement du rotor. Pour le palier radial, ses conditions d'entrée seront changées et,
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dans les pires cas, une restriction est créée à l'entrée du palier radial et de façon asymétrique








décalage du palier axial
Figure 4-20 : Impact d'un cas extrême du désalignement des couches C et D.
Le désalignement des composantes peut également expliquer en partie les difficultés
rencontrées par Changgu Lee lors des premiers démarrages qui l'ont forcé à ajouter une
couche d'oxyde dans le palier radial afin de réduire le gap de ce dernier réduisant ainsi le
déplacement admissible du rotor. Le dépôt de cette couche d'oxyde à fait l'objet d'une étude
présentée à la section B.l de l'annexe B. Malgré tout, le fonctionnement de plusieurs
dispositifs semble être imputable à la grande rigidité angulaire du palier axial actuel.
4.7.4 Observation de couches d'oxyde autre que dans le palier radial
Le dépôt de la couche d'oxyde dans le palier radial nécessite une première étape consistant en
la déposition d'une couche d'oxyde d'une douzaine de micromètres sur toutes les composantes
[Lee, 2006]. Ensuite, des étapes successives permettent un retrait directionnel de la couche
d'oxyde sur le bas de puce en laissant une certaine épaisseur sur les parois latérales du palier
radial. Hors, il a été observé sur certains dispositifs un dépôt évasif autour des pâles de la
pompe qui n'a pas été enlevé. Ce dépôt fait en sorte que la base des pales de la pompe est près
de deux fois plus large que la cime qui se retrouve aux bonnes dimensions. Il est fort probable
que les performances de la pompe en soient affectées. Bien que le dessus de toutes les
composantes soit libéré de la couche d'oxyde ajoutée, il semble rester une déposition sur le
dessus des puces du bas à un rayon supérieur au palier radial. Cette couche se voit
premièrement par la présence de franges de couleurs sur le dessus de la puce qui sont créées
par les variations d'épaisseur dans la couche d'oxyde. La Figure 4-21 montre les franges
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Figure 4-21 : Photographie au microscope optique du dessus de la puce du bas #4.
Il est difficile d'estimer l'épaisseur de la couche d'oxyde qui peut être de quelques dizaines de
nanometres à quelques micromètres. En observant les contours de la puce du bas, il a été
remarqué à plusieurs endroits une démarcation nette entre la couche d'oxyde et le dessus de la
puce (voir Figure 4-22). De plus, la couche semble pouvoir s'effriter facilement ce qui a été
également observé sur la couche du palier radial (voir Figure B-4). Cela s'explique par le fait
qu'il s'agit de la déposition d'une couche d'oxyde et non de la croissance d'une couche
d'oxyde ce qui fait en sorte que cette dernière n'adhère pas parfaitement au silicium. En
utilisant la variation du point focale du microscope entre le dessus de la couche d'oxyde et le
dessus de la puce, l'épaisseur de la couche d'oxyde est estimée à ~ 2µp? en périphérie de la
puce. Puisque, la déposition de la couche d'oxyde se fait indépendamment sur chacune des
puces du bas, une variation de l'épaisseur de cette dernière est possible.
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sortie de la turbine bord de la puce paroi du triangle de positionnement
Figure 4-22 : Photographie au SEM du dessus de la puce #4 à divers endroits. L'épaisseur de
la couche d'oxyde est estimée à ~ 2µ?? en périphérie de la puce.
L'impact principal de la présence de la couche d'oxyde sur le dessus de la puce est
l'augmentation du jeu axial du rotor. Les variations du débit maximal enregistrées lors de la
caractérisation expérimentale du palier axial peuvent être en partie expliquées par la variation
de la couche d'oxyde d'une puce à l'autre. D'autre part, la non-uniformité de la couche
d'oxyde sur le dessus de la puce du bas peut créer des contraintes lors de l'assemblage du
dispositif et lors de son opération.
4.7.5 Mesures de l'entrée de la turbine et de l'entrée du joint d'étanchéité
Des difficultés à pressuriser le centre du dispositif à l'aide des joints d'étanchéité ont mené à
la mesure de diverses dimensions reliées à l'entrée de la turbine et du joint d'étanchéité. La
Figure 4-23 illustre la géométrie d'intérêt telle que conçue par Lee [Lee, 2006]. Pour un rotor
centré, l'entrée du joint d'étanchéité est à ??µp? de la paroi interne de l'entrée de la turbine et
à 20 µp? du début des rainures en spirale. Le Tableau 4-15 présente les dimensions
conceptuelles ainsi que les mesures effectuées. Les différences notables entre la mesure de
l'entrée du joint d'étanchéité et les autres mesures semblent être attribuables aux techniques de
fabrication utilisées. Bien que ce soit difficile à observer au microscope, il semblerait
effectivement que la sortie de l'accès à la turbine soit plus large que son entrée ce qui est
caractéristique d'une surgravure latérale (due à la présence d'une couche d'oxyde).
WÊmmmmmmm»
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Figure 4-23 : Géométrie de l'entrée de la turbine et du joint d'étanchéité.
Tableau 4-15 : Diamètres de la géométrie d'entrée de la turbine et du joint d'étanchéité.
Composantes
Accès au centre (paroi interne)
Entrée du joint d'étanchéité
Entrée turbine (paroi interne)
Entrée turbine (paroi externe)





















Avec les dimensions réelles du dispositif, il est maintenant possible d'évaluer les différents
scénarios possibles pour le joint d'étanchéité. Fait important à noter, la dimension interne de
l'entrée de la turbine est inférieure à l'entrée du joint d'étanchéité ce qui peut influencer ses
performances. La Figure 4-24 illustre les différents cas possibles pour la géométrie de l'entrée
de la turbine et du joint d'étanchéité. Le désalignement de 15 µ?? provient de l'assemblage de
la puce du haut avec la puce du bas et il devrait être considéré en tout temps dû à une erreur de
conception. Le déplacement radial maximal correspond au gap du palier radial évalué entre 20
et 25 µ??. Il est maintenant évident qu'une partie de l'entrée du joint d'étanchéité ne soit pas
couverte par la section plane du stator ce qui engendre une réduction des performances du
joint d'étanchéité. Ce fait permet en partie d'expliquer les difficultés rencontrées quant aux
mesures de pressurisation par le joint d'étanchéité présentées à la section 4.4.
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Figure 4-24 : Impacts de la géométrie réelle du stator. Le désalignement est de 15 µ?? et le
gap du palier radial est de 20 µ??. Les positionnements horizontaux sont à l'échelle.
4.8 Essais haute vitesse et cas d'intérêts
Des essais haute vitesse ont été menés sur plusieurs dispositifs et les résultats sont présentés à
l'annexe F. Les essais effectués sur le dispositif C sont présentés plus en détail ainsi que les
paramètres d'opération utilisés avec la configuration à ports fermés. L'essai mené sur le
dispositif E a nécessité l'utilisation d'une configuration différente et il a permis de confirmer
les observations effectuées sur les autres dispositifs par rapport au fait que la configuration à
ports fermés induit un équilibre axial avec une position axiale élevée. À la section F.l, la
préparation aux essais haute vitesse du dispositif C est présentée. Le Tableau 4-16 résume les
performances atteintes lors des essais.























L'atteinte d'une vitesse de 295.5 kRPM avec une faible pression d'alimentation du palier axial
démontre un bon avantage de la configuration à ports fermés. Pour un même niveau de
performance, Lee avait recourt à un écoulement secondaire (entrant par la pompe) et la
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pression au palier axial était de 2 à 3 fois plus intense. Des cas d'intérêts sont également
présentés à la section F.3 par rapport aux limites du palier radial (opéré sans débit direct à 110
kRPM), aux principales pertes de pression et au temps de pressurisation des composantes sous
le rotor et à la réaction du dispositif à une forte perturbation. Ces cas ont été rencontrés lors de
la préparation des essais où lors de l'accélération du rotor.
Finalement, une analyse des modes de défaillances est présentée à la section F.4 où le bris des
puces du bas lors des essais est analysé. Un amincissement des parois latérales de la zone
d'alimentation du palier axial a été identifié comme source probable de défaillance. À la fin de






Les sections suivantes résument ce qui a été fait pour chacune des composantes de la
microturbine à l'étude et des recommandations sont proposées. De plus, les conclusions sur la
modélisation globale, sur l'expérimentation et l'opération du dispositif sont émises.
5.1 Turbine
Un modèle empirique a été conçu permettant d'obtenir le profil de pression dans la turbine en
fonction des pressions d'entrée et de sortie. Ainsi, la force provenant de l'écoulement principal
de la turbine peut être calculée. Expérimentalement, les pertes de pression dans la tuyauterie
d'entrée et de sortie de la turbine sont très importantes et posent une certaine problématique
(section 4.1.1). L'élévation de la pression de sortie cause une augmentation de la force
provenant du dessus de la turbine mais l'utilisation de la configuration à ports fermés permet
de corriger ce problème.
Recommandations
La section de passage de la turbine devrait être la plus petite section que l'écoulement
rencontre. Les réductions de section abrupte devraient être évitées tout comme les
changements de direction abrupte (90°) surtout s'ils sont positionnés directement à l'entrée de
la turbine. Les écoulements dans la tuyauterie à section équivalente à la section de la turbine
devraient être étudiés afin d'anticiper les pertes de pression possibles. Généralement, les pertes
de pressions sont proportionnelles au cube de la hauteur du passage.
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5.2 Pompe
La modélisation de la pompe hydrodynamique a permis d'étudier l'influence des paramètres
d'opération. Le sens de pompage influence les performances de la pompe en considérant
l'effet des forces centrifuges. Ainsi, une pompe à pompage vers l'extérieur est plus efficace.
Une augmentation de la température abaisse de façon considérable les performances de la
pompe qui s'explique par une variation des propriétés du fluide (principalement la viscosité).
Les essais expérimentaux ont permis une première caractérisation d'une pompe à pompage
externe à basse vitesse (50 kRPM), Il est plus difficile de pressuriser ce type de pompe en
raison de l'équilibre au joint d'étanchéité qui doit se faire à pression variable. Malgré ce fait,
une pressurisation de 100 kPa y a été mesurée. Un débit massique maximal de 12 mg/s à une
vitesse de 180 kRPM a été mesurée avec une pompe à pompage interne. Une telle vitesse de
pompage constitue un nouveau sommet atteint. Le même débit massique a été mesuré avec
une pompe à pompage externe mais une vitesse de 130 kRPM. Des mesures expérimentales
effectuées sur les deux types de pompe ont permis de confirmer l'effet des forces centrifuges
sur l'opération de cette composante. L'opération de la pompe est limitée par le joint
d'étanchéité et le gap d'opération.
Recommandations
Un sens de pompage vers l'intérieur est préférable afin de limiter les problématiques
rencontrées par le joint d'étanchéité. Une étude plus approfondie des effets centrifuges serait
utile afin de vérifier leur impact réel.
5.3 Joint d'étanchéité
La modélisation effectuée par Lee [Lee, 2006] a été modifiée pour tenir compte de la variation
de la densité du fluide dans les joints d'étanchéité. Une analyse des points de fonctionnement
du joint d'étanchéité a permis d'illustrer les limitations lors de l'utilisation avec une pompe à
pompage externe. De plus, lors de l'utilisation d'air, la formation de bulles d'air peut devenir
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un problème pour les deux types de pompes. Une étude de premier ordre des effets de la
tension de surface dans les joints d'étanchéité a été effectuée. Pour les gaps d'opération visés
(0.5 µ??), des surfaces hydrophobiques devraient aider davantage le joint d'étanchéité dans
l'accomplissement de ses fonctions. Combiné à l'utilisation d'une pompe à pompage interne,
les forces de tensions de surface pourraient, à elles seules, empêcher l'eau de s'étendre
radialement.
Les essais expérimentaux ont permis de mesurer des pressurisations simultanées engendrées
par les deux joints d'étanchéité. Ainsi, une pressurisation de près 50 kPa à 190 kRPM a été
mesurée. Le joint d'étanchéité du haut est moins performant que celui du bas ce qui peut
s'expliquer par la géométrie d'entrée de la turbine qui chevauche l'entrée du joint d'étanchéité
(voir section 4.7.5). Les faibles niveaux de pressurisation rencontrés s'expliquent par des gaps
d'opération élevés et de faibles vitesses de rotation. De plus, la possible présence de débit de
fuite dans le volume pressurisé, qui contient toute la tuyauterie externe, peut réduire de façon
considérable les performances de la composante. Les dimensions relativement grandes des
volumes à pressuriser engendrent un long temps de pressurisation pouvant compromettre les
performances du système. Malgré cela, la lecture des vitesses de rotation et des pressurisations
obtenues permet, en utilisant le modèle conçu, d'obtenir une estimation des gaps d'opération.
Une bonne concordance existe entre l'estimation du gap aux joints d'étanchéité et celui au
palier axial ce qui donne une confiance supplémentaire en vers la modélisation. Lors de la
caractérisation de la pompe, bien que le joint d'étanchéité ait été fonctionnel, il s'est avéré
limitant par la difficulté à contrôler un équilibre à l'interface eau-air. Certaines mesures
proposent fortement que les forces de tension de surface jouent un rôle important dans le
fonctionnement des joints d'étanchéité. Une caractérisation de la pompe à haute vitesse (180
kRPM) a permis d'illustrer une problématique du joint d'étanchéité. Premièrement, des bulles
d'air sont apparues à la sortie de la pompe montrant un débit volumique équivalent entre l'eau
de la pompe et l'air du joint d'étanchéité. Deuxièmement, lors du démarrage de la pompe à
180 kRPM, un refoulement de l'air à l'entrée de la pompe a été remarqué. L'utilisation de la




La conception du joint d'étanchéité devrait être revue afin de pouvoir utiliser la pompe à son
efficacité maximale. Une attention particulière devrait être apportée au débit de vapeur d'eau
entrant dans la pompe en s 'assurant que cela n'engendre aucune problématique. Une étude
plus approfondie des forces de tension de surface permettrait de voir si elles peuvent, à elles
seules, empêcher le fluide de s'étendre radialement. Si tel est le cas, un traitement adéquat des
surfaces devrait être envisagé. Les forces de tension de surface seront différentes lors de
l'utilisation de vapeur d'eau. En fait, il faut adéquatement tenir compté du liquide, du gaz et
des surfaces de contact utilisés. Il est suggéré ici d'étudier le possible effet des forces
centrifuges sur le fonctionnement du joint d'étanchéité. De plus, l'instabilité de Rayleigh-
Taylor (force centrifuge»force tension de surface) devrait être étudiée, car elle suggère
d'éviter de positionner le fluide le plus dense à l'intérieur de l'interface. Si des mesures de
pressurisation par le joint d'étanchéité sont à prévoir, les volumes passifs (tuyauteries)
devraient être minimisés en approchant le plus possible les capteurs de pression de la
composante.
5.4 Palier axial
Une nouvelle modélisation du palier axial a été réalisée en s 'inspirant des travaux de Lee [Lee,
2006] et a été validée à l'aide de mesures expérimentales. Cette modélisation permet de varier
indépendamment les pressions de sortie du palier axial. Ainsi, la nouvelle modélisation
représente plus fidèlement le comportement du palier axial et peut être utilisée pour prédire le
comportement du dispositif. Le palier axial actuel offre donc une forte rigidité axiale mais il
présente une lacune en ce qui a trait à la force produite. L'un des avantages du palier axial
annulaire positionné près de la périphérie du rotor est sa grande rigidité angulaire qui permet
de minimiser les impacts d'un mouvement radial important ou d'un décalage important entre
le palier radial et les composantes sous le rotor. Le palier axial comporte trois fréquences
critiques d'opération soient : la fréquence naturelle axiale et les fréquences naturelles
angulaires en X et Y. Pour une grande pression d'alimentation, ces fréquences critiques sont
très élevées (>1000 kRPM) et permettent une opération du palier axial en régime sous-critique
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(vitesse de rotation < fréquence critique). Combiné à l'utilisation de la nouvelle configuration
à ports fermés, le palier axial génère une force plus grande et permet de régler la
problématique de rigidité négative du palier radial.
Expérimentalement, les mesures de Lee ont été utilisées pour valider l'estimation des gaps
d'opération qui s'avère être du bon ordre de grandeur et relativement précise étant donné les
possibles variations géométriques et la précision des instruments de mesure. La grandeur du
diamètre des orifices a été remise en cause par la modélisation et a été confirmée par des
mesures au microscope optique (~8µp? au lieu de ??µ??). Lors de la présente étude, la
caractérisation expérimentale du palier axial s'est limitée à la mesure du débit massique
minimal et maximal des différents dispositifs. L'estimation du gap minimal, à partir du débit
massique minimal, se fait plus précisément à cause de la nature même de l'écoulement dans le
palier axial. L'estimation des gaps d'opération n'a pu être validée par une mesure directe, mais
elle indique un gap d'opération environ deux fois plus grand qu'à la conception. Cela peut
s'expliquer par le déplacement de la puce du haut et aussi par la présence d'une couche
d'oxyde sur le dessus de la puce du bas (~2µp?). Des comparaisons avec les mesures du joint
d'étanchéité et de la pompe indiquent une forte cohérence dans l'estimation des gaps.
Lors d'un essai de pressurisation par les joints d'étanchéité (section 4.4.1), le palier axial
jumelé à l'utilisation de la configuration à ports fermés a permis de démontrer une importante
augmentation de la rigidité axiale (0.32 ?/µ??) avec une faible pression d'alimentation au
palier axial (165 kParei). Par contre, une pression d'alimentation de cet ordre confère au palier
axial, pris indépendamment, une rigidité axiale de seulement 0.02 ?/µ???. De plus, la
pressurisation du joint d'étanchéité a permis d'atteindre un équilibre axial à 77 kRPM avec
une pression d'alimentation du palier axial inférieur à la pression d'entrée de la turbine
relativement à la pression de sortie de la turbine (17.9 kPa contre 35.3 kPa). Le palier axial a
donc été opéré de façon autosuffisante avec la configuration à ports fermés (section 4.2).
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Recommandations
Au niveau de la modélisation, les pertes de pression à la sortie de l'orifice lorsque
l'écoulement change de direction seraient à étudier plus en profondeur car les relations de
Vohr [Vohr, 1966] utilisées sont valides pour de petits rapports entre le rayon des orifices et le
gap au palier axial. Il serait également bon d'étudier la création possible d'un résonateur de
Helmholtz à l'entrée du palier axial. Lors de la conception, il est important de s'assurer
d'avoir une force assez grande pour supporter plusieurs régimes d'opération. Avoir une
seconde mesure du déplacement axial du rotor (deux paliers axiaux de part et d'autre du rotor
par exemple) permettrait une opération plus sécuritaire. L'utilisation d'un seul palier axial
semble hasardeuse car l'estimation du gap est moins sécuritaire et les phénomènes de blocage
sonique entraînent directement des instabilités dynamiques. Les débits massiques étant
relativement faibles, les fuites dans la tuyauterie d'alimentation peuvent grandement fausser
les résultats. Il faut donc s'assurer en tout temps et avant chaque opération d'avoir la même
plage de variation des débits massiques (minimale et maximale). À basse pression
d'alimentation, les débits massiques sont de l'ordre des limites du contrôleur de débit ce qui
rend l'opération du dispositif moins sécuritaire. Expérimentalement, une valve devrait être
positionnée à la sortie interne du palier axial afin de réduire la force produite sous le rotor lors
de l'utilisation de la configuration à ports fermés. Une opération avec une position axiale
moins élevée que celles rencontrées généralement lors de la présente étude pourrait alors être
menée et améliorer les performances obtenues.
5.4. 1 Analyse dynamique des paliers axiaux
Cette analyse a permis de tenir compte de l'évolution temporelle des perturbations du système
et d'identifier les régimes d'instabilités dynamiques des paliers axiaux. De nouveaux critères
de conception ont été établis et ils permettent d'expliquer, entre autres, pourquoi le blocage
sonique à la sortie des orifices du palier axial engendre des instabilités dynamiques. Pour le
palier axial actuel, un gap d'opération inférieur à 2 pm prévient l'apparition d'instabilités
dynamiques pour la plage de pression d'alimentation utilisée. En fait, plus le gap d'opération
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est petit, plus le palier axial est dynamiquement stable et un abaissement de la pression
d'alimentation repousse les limites d'instabilités dynamiques. Une analyse similaire a été
effectuée sur le palier axial d'origine (plénum d'équilibre) et elle a permis de comprendre que,
employé seul, il aurait été dynamiquement instable. Des variations dans la géométrie des
résistances fluidiques de ce palier peuvent rendre le système stable mais elles affectent ses
performances. De plus, une analyse combinée du palier axial d'origine et du palier axial actuel
a été menée et peut servir de base pour les conceptions futures. Finalement, une modélisation
du comportement dynamique des paliers axiaux a été proposée qui permet de prédire le
comportement du rotor à une perturbation quelconque.
Recommandations
Les critères d'instabilités dynamiques devraient être analysés à la conception afin d'être
respectés. Si un système de paliers est utilisé, l'analyse combinée des paliers est requise et non
seulement une analyse individuelle. Une analyse de la réponse dynamique (face aux
perturbations) des composantes comme la pompe et les joints d'étanchéité serait à prévoir.
5.5 Ecoulement radial secondaire
La modélisation de l'écoulement radial secondaire a permis d'identifier une possible source de
rigidité négative qui a pour effet de diminuer la force produite dans le plénum d'équilibre
lorsque le rotor s'en approche. En fait, une baisse de pression dans le plénum d'équilibre est
causée par l'augmentation du débit au joint d'étanchéité à mesure que le rotor s'approche de
ce dernier. La modélisation de cet écoulement indique un haut niveau de rigidité négative
(~0.3?/µp?) qui est supérieur à près du double de la rigidité du palier axial actuel pour un gap
au joint d'étanchéité inférieur à ~1µ?? et une vitesse de rotation de 1000 kRPM. Ce fait
problématique devra être étudié en profondeur si une telle géométrie est présente dans la
future microturbine. Une analyse dynamique tenant compte de tous les volumes en importance
serait conseillée et non seulement une analyse quasi statique. Généralement, une attention




Une modélisation analytique et numérique de l'écoulement fluidique au travers du palier radial
a permis de déduire la variation du profil de pression à l'intérieur de ce dernier afin de calculer
sa rigidité. La modélisation du palier radial a été validée à l'aide de mesures expérimentales
antérieures. Une analyse du comportement dynamique du rotor dans le palier radial a permis
d'identifier les avantages d'un palier anisotropique (limite d'instabilité tourbillonnaire élevée).
Pour le palier radial actuel, il est possible d'identifier 3 trois vitesses de rotation critiques
soient : deux fréquences naturelles (en X et Y) et une limite d'instabilité tourbillonnaire. Bien
que le palier hydrostatique soit viable pour des essais expérimentaux, sa faible rigidité a été
remise en cause concernant sa résistance aux impacts. Une simulation du comportement
dynamique en considérant les forces hydrostatiques, hydrodynamiques et d'amortissement a
permis de quantifier la variation de l'amplitude du mouvement du rotor aux passages des
fréquences de résonnance en fonction des paramètres d'opération. De plus, cette simulation
permet de prédire correctement la limite d'instabilité tourbillonnaire. Cette modélisation peut
donc servir de base pour de futurs travaux. Connaissant le comportement du palier radial, une
procédure d'opération a été proposée permettant le passage en opération surcritique dès
l'accélération initiale.
La caractérisation expérimentale du palier radial a permis d'identifier des pertes de pression
significative à l'entrée des plénums d'alimentation. L'évaluation du gap au palier radial est
entre 20 et 25 µ?? après la déposition de la couche d'oxyde ce qui diffère de façon importante
de ce qui avait été avancé par Lee (??µp?). Les raisons principales de l'augmentation du gap
au palier radial sont le diamètre du rotor qui a été mesuré à une dizaine de micromètres plus
petit que prévu (3990 µ?? contre 4000µp?) et la non-uniformité de la déposition de la couche
d'oxyde. Puisqu'il n'est pas possible de s'assurer d'avoir un rotor centré, la caractérisation
d'un rotor libre est plus ardue mais possible. La nouvelle méthode de passage des fréquences
critiques (durant l'accélération initiale) permet une opération sécuritaire du rotor.
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Recommandations
Bien que le palier radial actuel ait un comportement adéquat, voici quelques recommandations
en ce qui a trait à la modélisation. Une étude plus approfondie sur la variation du
comportement du palier radial en fonction de l'excentricité du rotor permettrait de mieux
connaître l'amplitude du mouvement du rotor à l'approche et au passage des fréquences
critiques. De plus, une étude des phénomènes non linéaires identifiés par Liu [Liu, 2005]
permettrait de déterminer si de nouvelles fréquences critiques doivent être prises en compte
lors de l'opération de la microturbine. Si besoin il y a, une analyse des phénomènes en cause
pourrait permettre de repousser les limites d'instabilité tourbillonnaire en étudiant la variation
des rigidités hydrodynamiques [section A.2.1 du présent document ; Teo, 2006]. Finalement,
la vérification de l'implication réelle du phénomène du résonateur de Helmholtz produit entre
les plénums d'alimentation et le palier radial serait à prévoir. Si implication il y a, une
meilleure définition des volumes du résonateur serait à prévoir.
Du point de vue de la conception, la présence d'une alimentation sur toute la périphérie du
palier radial permet d'éliminer la problématique de rigidité négative produite par la présence
des sections sans plénum de la microturbine actuelle. En ce sens, l'utilisation de 4 plénums
(~90°/plénum avec une bonne résistance fluidique entre chacun) règle ce problème tout en
permettant une caractérisation plus juste de l'écoulement au travers du palier radial (si le rotor
n'est pas centré). L'aire de section des trous d'alimentation doit être plus grande que l'aire de
section du palier radial pour éviter toutes pertes de pression supplémentaire. Par contre, la
présence d'une perte de pression en amont du palier radial pourrait théoriquement augmenter
sa rigidité mais ce point devrait être étudié. Dans le but d'implanter la méthode de
caractérisation des fréquences de résonances du palier radial proposée par Liu [Liu, 2005], un
découplage entre l'entrée du palier radial et la sortie du palier axial est proposé. L'utilisation
de joints d'étanchéité annulaires en labyrinthe proposée par Teo [Teo, 2006] permet ce
découplage tout en réduisant l'impact de la pression d'entrée du palier radial sur le champ de
pression sous le rotor.
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Expérimentalement, des prises de pression plus près de l'entrée réelle du palier radial
permettraient une meilleure caractérisation et un meilleur contrôle. Le choix de contrôleurs de
débit plus adéquats (plage d'opération plus près des limites voulues) permettrait également un
meilleur contrôle.
Finalement, dans le but de permettre une avancée vers un dispositif plus autonome, la
recherche d'un palier radial à rigidité plus élevée ainsi que d'un palier radial hydrodynamique
comme le palier-feuille ("foil bearing") est suggérée.
5.7 Modélisation Globale
5.7.1 Intégration de toutes les composantes
L'intégration simultanée de toutes les composantes a permis d'obtenir le champ de pression
autour du rotor et ce, en considérant les interactions entre les composantes. Ainsi, les forces et
moments agissant sur le rotor peuvent être calculés en fonction de la vitesse de rotation, de la
position axiale et de l'inclinaison du rotor. De plus, l'ouverture et la fermeture des différents
ports d'accès peuvent être simulées. Une nouvelle configuration a été proposée pour pallier au
manque de force axiale provenant des composantes sous le rotor lors des essais effectués sans
pompage. Cette configuration consiste en la fermeture des ports d'accès à la sortie du palier
axial et à l'entrée et la sortie de la pompe. Ainsi, une augmentation de la force est créée par la
pressurisation des composantes sous le rotor. De plus, la pressurisation de la pompe via le
joint d'étanchéité a été analysée. Par contre, le branchement des ports d'accès aux capteurs de
pression du banc d'essai créé des volumes passifs importants rendant les temps de
pressurisation relativement lents. Une problématique de rigidité négative du palier radial,
créée par les sections sans plénum, a également été analysée et il est proposé de ne pas laisser
de telles sections dans le dispositif.
Pour ce qui est de l'équilibre angulaire, trois sources de création de moments ont été
identifiées. Puisque le palier axial actuel a une rigidité très élevée, un déplacement radial
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d'une dizaine de micromètres engendre un faible déplacement angulaire. Par contre,
l'opération à basse pression d'alimentation du palier axial nécessite une attention particulière
puisqu'il est moins rigide. Généralement, tout phénomène engendrant un fort déplacement
radial (décalage des composantes, passages aux fréquences critiques du palier radial) doit être
considéré.
Globalement, l'opération du dispositif nécessite la connaissance de 6 vitesses de rotation
critiques. Pour le palier radial actuel, il y a les vitesses correspondant aux deux fréquences
naturelles (en X et Y) qui sont faibles (< 50 kRPM) et la limite d'instabilité tourbillonnaire qui
est très élevée (supérieur aux vitesses visées). Pour le palier axial, les vitesses correspondant à
sa fréquence naturelle et aux fréquences naturelles angulaires sont habituellement toutes plus
élevées que la vitesse de rotation visée, mais elles varient fortement en fonction de la pression
d'alimentation du palier axial. De plus, il faut garder en tête les limites dynamiques du palier
axial qui sont dépendantes de la position axiale et de la pression d'alimentation.
L'étude de l'équilibre en puissance a permis de mettre en évidence que pour un rotor
s'éloignant des composantes du dessous, il accélérera jusqu'à ce qu'il soit très des
composantes du dessus. Par ailleurs, si le gap d'opération entre le rotor et les composantes du
bas est relativement grand, un étalement radial de l'eau peut engendrer une faible variation de
la vitesse de rotation.
Recommandations
L'intégration simultanée de toutes les composantes permet de mettre en évidence certains
phénomènes indésirables surtout si une forte interaction entre les composantes est présente. La
modélisation des conditions d'opération du banc d'essai permet d'anticiper le comportement
du dispositif pour une variation des conditions expérimentales. Par contre, cette analyse quasi
statique ne tient pas compte des effets dynamiques et du temps de réaction des composantes.
En ce sens, une analyse de la dynamique des composantes permettrait de déterminer les
modifications à apporter à la modélisation globale afin de tenir en compte les effets
dynamiques.
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5.8 Expérimentation générale des dispositifs
L'expérimentation de plusieurs dispositifs en changeant les différentes parties (puce du haut,
rotor et puce du bas) renforce le caractère d'interchangeabilité des dispositifs conçus. Le
comportement des composantes doit être bien connu avant d'effectuer des essais à haute
vitesse. Toutes modifications au montage expérimental devraient être suivies d'une
vérification du comportement des composantes afin de s'assurer d'aucun changement majeur.
5.8.1 Vérification de la géométrie
Les différences entre la modélisation et les mesures expérimentales ont poussé à effectuer une
vérification de la géométrie des composantes. Ainsi, pour la géométrie du palier axial, le
diamètre des orifices s'est avérée être plutôt d'une valeur moyenne de ~ 8 µ?? et non de 10
µ??. De plus, le diamètre externe du palier axial est de 25 µ?? plus petit à cause de la
surgravure présente dans les plénums d'alimentation du palier radial. Pour le palier radial, le
diamètre du rotor est de 10 pm plus petit que prévue et la couche d'oxyde déposée par Lee
n'est pas uniforme et plus mince que prévue. De plus, des traces d'oxyde sur le dessus de la
puce du bas et dans les rainures de la pompe ont été identifiées. D'une part, le déplacement
axial du rotor est donc augmenté d'environ 2 pm (gap d'opération des composantes augmenté)
et, de l'autre part, lès performances de la pompe peuvent en être affectées. L'entrée de la
turbine s'est avérée du double de la largeur prévue ce qui fait en sorte que l'entrée du joint
d'étanchéité du dessus n'est pas complètement couverte. Une mesure du désalignement des
couches C et D a permis de mettre en évidence le désalignement du palier radial avec les
composantes du bas. Ainsi, ce désalignement varie entre 5 et 36 pm selon la puce. Combiné au
mouvement possible du rotor, il a été démontré que le palier axial n'est pas couvert en tout
temps pour certains dispositifs. Cela peut avoir un effet très important sur le comportement
des composantes. De plus, le désalignement du palier radial avec les composantes du bas crée
un moment faisant incliner le rotor lors de son opération.
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Recommandations
Les conditions de fabrication qui ont mené à la surgravure du plénum du palier radial
devraient être étudiées et prises en compte. Lorsque deux composantes sont près l'une de
l'autre, les techniques de fabrication devraient pouvoir façonner la structure sans
compromettre l'intégrité des composantes. Une vérification minutieuse de la valeur réelle des
dimensions permet de gagner du temps lors de l'analyse des mesures expérimentales.
5.9 Opération du dispositif
5.9.1 Procédures d'opération
Une procédure d'opération pour le palier radial a été proposée pour permettre le passage des
fréquences critiques durant l'accélération initiale. Pour le dispositif actuel, cette procédure
s'est effectuée avec succès. La configuration à ports fermés proposée demande une opération
différente du dispositif surtout en ce qui a trait au palier axial. Ainsi, une alternance entre
l'augmentation du débit de la turbine et de la pression d'alimentation du palier axial a été
proposée. Cette procédure rend plus difficile la détermination de la position axiale du rotor par
le débit du palier axial puisque la pression d'alimentation de ce dernier varie. Pour de très
faibles pressions d'alimentation, le contrôle du débit massique par le débitmètre s'effectue
près des limites de ce dernier rendant moins sécuritaire l'opération du dispositif. Le débit
massique du palier axial était plus souvent près du débit massique maximal mesuré ce qui
propose que l'opération du dispositif s'est effectuée avec un gap relativement grand entre le
rotor et les composantes du bas. Ce fait est attribuable à l'utilisation de la configuration à ports
fermés qui augmente l'intensité du champ de pression des composantes sous le rotor.
5.9.2 Cas d'intérêts
Lors de l'exploration de l'opération du dispositif, des cas d'intérêts ont été rencontrés. Ainsi,
le palier radial a été opéré au-delà de la limite d'instabilité tourbillonnaire ce qui suggère que
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cette limite peut être repoussée. Le temps de pressurisation sous le rotor par le joint
d'étanchéité est de plusieurs minutes demandant une attention particulière lors de l'opération
du dispositif. Finalement, la réaction du dispositif à de fortes perturbations a permis de
confirmer l'opération du dispositif avec une position axiale élevée lors de l'utilisation de la
configuration à ports fermés.
5.9.3 Essais à haute vitesse et défaillance
Les essais haute vitesse ont permis d'atteindre une vitesse maximale de 295 kRPM avec la
configuration à ports fermés. Ce faisant, la pression d'alimentation du palier axial a été
diminuée (de -50%) comparativement aux essais de Lee tout en obtenant un niveau de
performance équivalent. L'opération du dispositif a été effectuée avec un gap d'opération
relativement grand ce qui a été déduit par l'analyse du débit massique du palier axial. Le
dispositif a résisté à des contacts avec les parois statiques à des vitesses de rotation de plus de
200 kRPM allant même jusqu'à 290 kRPM. À la vitesse maximale rencontrée (295 kRPM), la
puce du bas s'est brisée quelques secondes après avoir augmenté la pression d'alimentation du
palier axial. Ces essais ont été limités par la position axiale (élevée) et le contrôle de
l'équilibre des forces axiales qui tend à être plus difficile à atteindre avec la configuration à
ports fermés. Des essais menés sur un dispositif endommagé (sans pales dans le stator) ont
permis d'atteindre une vitesse de 253 kRPM et le champ de pression élevé serait équivalent à
un dispositif intact tournant à ~ 400 kRPM.
Bien que les paramètres d'opération soient différents lors du bris des puces rencontré, les
défaillances se sont produites au moment d'augmenter le débit de la turbine ou la pression
d'alimentation du palier axial. Le bris de plusieurs puces a été analysé et une faiblesse
structurale au niveau du palier axial a été identifiée. Un amincissement de la paroi externe du





A MODÉLISATION DU PALIER RADIALAU GAZ
L'annexe A présente la modélisation du palier radial dans le but de vérifier les phénomènes
dominants face au comportement du palier radial, de prédire les défaillances majeures
possibles et d'établir une procédure d'opération sécuritaire. Par rapport à la microturbine
Rankine fabriquée par Lee [Lee, 2006], cette modélisation se veut un premier pas vers la
compréhension des phénomènes en jeux et de la dynamique du palier radial tel que conçu.
A.l Présentation et motivation du choix du palier
L'emplacement du palier radial au gaz est situé en périphérie du rotor tel qu'illustré à la Figure
A-I. La Figure A-2 illustre l'écoulement du fluide afin d'alimenter le palier radial ainsi que la
rencontre de ce dernier avec l'écoulement principal de la microturbine provenant de la sortie





Figure A-I : Position du palier radial à l'intérieur de la microturbine
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Figure A-2 : Ecoulement fluidique au travers du palier radial. L'alimentation du palier
radial est indépendante (a) mais, à sa sortie, l'écoulement rencontre l'écoulement principal
provenant des pales du rotor (b). L'espacement entre le rotor et la paroi fixe est
nominalement de 20 µp? et s'étend sur une longueur de 400 µp? [Lee, 2006].
157
Principe de base
Pour une même pression d'alimentation, les profils de pression sont identiques à la position
initiale (au centre) et les forces périphériques s'annulent. Quand le rotor se déplace, le côté à
l'espacement le plus large subit une perte de pression plus intense à l'entrée (due à la
géométrie et la longueur d'entrée [Frechette, 2000]) ce qui résulte en une force de pression à la
paroi plus faible que sa contre partie opposée générant ainsi une force nette qui tend à ramener
le rotor vers le centre (voir Figure A-3).
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Figure A-3 : Principe de base du palier radial hydrostatique.
Définition des variables de base du palier radial
Avant de continuer l'état de la question, la définition des variables de base s'impose est
illustrée à la Figure A-4 où Rrotor identifie le rayon du rotor, RP le rayon du palier, ? la vitesse
de rotation du rotor, g l'espacement entre le palier et le rotor lorsque ce dernier est centré, h
représente l'espacement local du palier (qui varie donc autour du rotor lorsque ce dernier est
décentré), e l'excentricité du rotor qui représente le rapport entre le déplacement du rotor et
l'espacement nominal, W la charge appliquée et F la charge induite par l'écoulement gazeux









Figure A-4 : Nomenclature du palier radial.
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Caractéristiques du palier radial au gaz
Les paliers au gaz comportent les avantages d'offrir peu de résistance au mouvement rotatif,
d'avoir une usure pratiquement nulle et lorsque la contamination d'un lubrifiant dans le fluide
est inacceptable, ils sont de mise. Par contre, ils offrent une capacité de charge moins intense
que d'autres types de palier mieux connus (ex. : palier à l'huile, palier à roulement) et ils
peuvent devenir instables si les conditions d'opération ne sont pas contrôlées avec attention.
Ce dernier point explique en grande partie pourquoi ils n'ont pas connu un essor considérable.
De plus, la faible résistance au mouvement de rotation et l'usure quasi absente sont fortement
dépendant de la géométrie ce qui complique leur fabrication qui peut demander des tolérances
restreintes [Piekos, 2000]. Hamrock [Hamrock, 1994], au début de son livre, présente les
différences et avantages des divers types de palier pouvant soutenir une charge radiale. L'une
des premières constatations est qu'à des vitesses élevées, les paliers fluidiqües sont
préférables. Même si notre configuration est quelque peu hors-norme (haute vitesse, petit
rapport L/(2Rrot0r)X on peut utiliser les mêmes remarques. Les paliers au gaz résistent à haute
température, requièrent peu d'espace (en faisant abstraction du système d'alimentation), sont
simples d'utilisation, sont silencieux, offrent peu de résistance et ils ont une durée de vie
théoriquement infinie.
A. 1 . 1 Mode d' opération (hydrostatique, hydrodynamique et hybride)
Le qualificatif hydrostatique fait référence au fait qu'un écoulement fluidique forcé est induit
au travers du palier au gaz (axialement ou radialement) permettant ainsi à ce dernier de
supporter une charge (qui peut provenir d'une excitation externe ou simplement du
débalancement du rotor). Pour un palier hydrodynamique, le support de la charge est possible
grâce au champ de pression qui se bâtit par l'entremise du mouvement relatif entre deux
surfaces séparées d'un fluide. Selon la configuration choisie, il est possible d'obtenir un palier
hybride qui peut être qualifié à la fois comme un palier hydrostatique et un palier
hydrodynamique.
Dans un contexte de développement, le palier hydrostatique est préférable pour des questions
de stabilité à basse vitesse, de sécurité à haute vitesse [Ehrich, 2003] et surtout, parce qu'un
contrôle de son comportement est possible. Par contre, les très grandes vitesses de rotation
rencontrées vont certainement induire des effets hydrodynamiques qui vont se superposer aux
effets du palier hydrostatique formant ainsi un palier hybride. Dans la littérature [Hamrock,
1994], la dynamique des paliers hydrodynamiques est très bien définie. Par contre, lorsque
l'écoulement est forcé (cas du palier hydrostatique) seulement quelques cas sont illustrés et ils
dépendent fortement de simplifications tels les équations de Reynolds et les profils uniformes
à l'entrée du palier.
Pour le système à l'étude, le palier radial est hydrostatique pour les étapes de démarrage (à
basse vitesse) et aussi lorsque le rotor est centré (faible e). Par contre, les effets
hydrodynamiques sont à considérer à plus haute vitesse car ils peuvent induire des instabilités.
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A. 1.2 Modèle masse-ressort-amortisseur, instabilité et débalancement
Afin d'étudier le comportement dynamique du palier radial à gaz, un système masse-ressort-
amortisseur est utilisé (voir Figure A-5). La dynamique de l'écoulement fluidique au travers





Figure A-5 : Modélisation du comportement dynamique du palier radial à gaz.
Bien que le rotor soit théoriquement symétrique, certaines erreurs peuvent apparaître lors de la
fabrication ce qui induit un débalancement (a) qui est défini par la distance entre le centre
géométrique du palier radial et le centre de masse du rotor. Ce débalancement est la source
d'excitation permettant l'observation des fréquences de rotation critiques. Pour un tel système,
il est possible d'évaluer l'amplitude du déplacement du rotor pour voir les phénomènes
principaux qui sont enjeux. Dans son livre, Rao [Rao, 1995] présente l'analyse de la réponse
d'un système amortie sous l'action d'un dispositif rotatif débalancé. L'amplitude du
mouvement (Amp) peut être calculée par la relation suivante où K et C représentent
respectivement la rigidité et l'amortissement du système.








La fréquence naturelle d'un tel système est O^ = 4KIm et une simple analyse de
l'amplitude du mouvement du rotor permet d'identifier un phénomène bien connu des rotors
montés sur ressort (rotor "Jeffcott"). À des vitesses de rotation inférieures à la fréquence
critique, le rotor tourne autour du centre géométrique du palier radial tandis qu'à des vitesses
supérieures à la fréquence critique, le rotor tourne autour de son centre de masse.
(* ? ? [? ? ? a4K~m~ [? .¡—=>Amp = 0 ?=\\— = O? => Amp = ?»1/— =>Amp = a?« C
L'analyse précédente ne tenait pas en compte les forces hydrodynamiques crées par le
mouvement relatif entre le rotor et la paroi du palier. Ces forces se manifestent à plus haute
vitesse (? > O?) et déstabilisent le système par le fait que ces forces sont perpendiculaires au
mouvement du rotor [Liu, 2005]. Piekos [Piekos, 2000] et Liu [Liu, 2005] expliquent en détail
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l'instabilité crée par les phénomènes hydrodynamiques et elle sera introduite plus loin dans le
présent chapitre.
Puisque les vitesses de rotation du rotor sont élevées (plus d'un million de RPM) et que la
rigidité des paliers hydrostatiques est relativement faible, le système doit inévitablement
passer par une fréquence critique (fréquence naturelle) et doit, en plus, éviter les instabilités à
haute vitesse (à ces vitesses, un contact avec les parois est dévastateur).
A. 1 .3 Effet à considérer dans la modélisation
Effet de chaleur
Ici, le terme effet de chaleur fait référence au phénomène de chaleur produit par le cisaillement
à l'intérieur du fluide seulement. Comme première approximation et pour avoir une idée de la
variation de température due au cisaillement, un écoulement de Couette avec échange de
chaleur avec les parois sera considéré. DeWitt et Incropera [DeWitt, 2002] ont déjà résolu ce
problème et obtiennent un profil de température qui dépend des propriétés du fluide, de la
vitesse de la paroi mobile et de la température des parois. Pour une vitesse de rotation de 1
MRPM, la géométrie actuelle du palier et en utilisant l'air comme fluide, la température
maximale dans le fluide est de 303.5 K pour des parois à 300 K et de 503.3 K pour des parois
à 500 K. La variation de chaleur due au cisaillement dans le fluide est négligeable (a priori) et
le fluide sera considéré comme étant à la température de la structure.
Effets de la géométrie tridimensionnelle
Pour alimenter le palier radial, deux enceintes (plénums) sont utilisées et elles occupent près
du 2/3 de la circonférence du dispositif. L'alimentation des enceintes s'effectue par
l'entremise d'ouvertures circulaires situées au centre des enceintes (voir Figure A-6). Puisque
les paliers ont une petite entrée comparativement au volume des enceintes, le fluide est,
comme première approximation, considéré comme étant quasi statique à l'intérieur des
enceintes. De plus, puisque les enceintes n'occupent que 2/3 de la circonférence, certains
phénomènes induisent une variation de la rigidité du palier en fonction de la position angulaire
ce qui à pour effet d'améliorer grandement la stabilité du rotor à haute vitesse [Liu, 2005]. En
ce sens, une étude plus approfondie sur les conditions d'entrée du fluide dans le palier radial













Figure A-6 : Représentation des enceintes d'alimentation du palier radial.
Perte de charge due à la géométrie d'entrée
Selon notre géométrie (essentiellement due aux techniques de microfabrication), il y a
présence d'une entrée coupante {sharp-edged entrance) à l'entrée du palier radial. Selon Sadri
et Floryan [Sadri, 2002], une telle géométrie a pour effet de réduire la longueur d'entrée dé
l'écoulement comparativement à l'hypothèse d'un profil uniforme à l'entrée du palier. Emery
et Chen [Emery, 1968] ont même considéré une telle géométrie comme une méthode pour
réduire la longueur d'entrée. Ce dernier point a une influence directe sur la variation du profil
de pression autour du rotor et devra donc être pris en considération.
Effets de rotation
Selon Wong [Wong, 2001], qui a des paramètres de même ordre de grandeur que les nôtres,
les effets de rotation peuvent être négligés à premier ordre. Le paramètre adimensionnalisé de
base dans cette analyse est le rapport entre le nombre de Reynolds au carré et le nombre de
Taylor (Re2Dh¡Ta) ce qui représente le ratio entre l'énergie de l'écoulement axial et l'énergie
rotationnelle. Le nombre de Taylor s'exprime sous la forme suivante :
Ta = A- ? ¦ Rl ¦h5 ^2
KM.
A-I






DM=-.. - =-G7^-^ = -G7^ = 2·^ A-34 · Aìre _ A -{h -I) _ A -(h -I)Périmètre 2(h + l) ~ l(í)
Pour la géométrie du palier radial, le rapport prend la forme suivante
A-V,2Ke2JTa= ' ' A-4
où V2, représente la vitesse axiale moyenne dans le palier.
En utilisant les valeurs de base du système (V1 =30 m/s, h = 20 µ??, Rrotor = 2mm et ? = 106
800 rad/s), le rapport Re /Ta est de 8. Selon Coney et El-Shaarawi [Coney, 1974], lorsque
Re2/Ta > 10, la différence de pression est augmentée de seulement 0.3% (en comparaison à un
rotor immobile). À Re2/Ta = 1, la rotation augmente de -3% la différence de pression axiale.
Selon le critère présenté, les effets de rotation semblent avoir un impact négligeable sur le
profil de pression à travers du palier. En ce sens, les analyses du palier d'un point de vue
purement hydrostatique peuvent s'effectuer de manière indépendante des phénomènes reliés
au mouvement des parois du rotor (régime hydrodynamique).
A.2 Modélisation de l'écoulement fluidique
Les guides de conception des paliers radiaux conventionnels sont très bien établies [Hamrock,
1994; ROWE, 1983; Wilcock, 1972] mais le palier radial actuel présente de hautes vitesses de
rotation ( > 1 million de RPM), un rapport L/D < 0.1 et un régime d'écoulement laminaire ce
qui le place dans un créneau encore peu étudié [Liu, 2005]. Un modèle hydrostatique du palier
radial sera développé ici dans le but de déduire la différence de pressions à imposer à travers
le palier radial afin que les fréquences critiques de ce même palier s'éloignent de la fréquence
de rotation du rotor et ainsi développer un guide d'opération sécuritaire. L'analyse des effets
hydrodynamiques permettant d'identifier une limite d'instabilité sera effectuée par la suite.
En utilisant l'analogie d'un système masse-ressort-amortisseur, on peut déduire les fréquences
critiques l'aide de l'équation suivante
^n = J^1 A-5V mrotor
où mrotor représente la masse du rotor et Kpauer la rigidité du palier. Cette dernière se détermine
en calculant le rapport entre le changement de force et pour un petit déplacement du rotor.
ir -dFK palier ~ ~T~ A'6
La force radiale induite par l'écoulement sur le rotor peut être calculée en intégrant le champ
de pression à travers le palier et ce, tout autour du rotor. En admettant l'hypothèse que la
différence de pression appliquée de chaque côté du palier est la même tout autour du rotor, le
seul paramètre influençant le profil de pression est l'espacement local. Ce dernier peut être
exprimé en fonction de l'excentricité e.
163
h{e)=g-{l-e-coz{0)) où e = xlg
valide quand g « Rrotor
A-7
Pour prendre en compte la variation de l'espacement autour du rotor, l'écoulement dans le
palier est considéré comme une série d'écoulement en parallèle entre deux plaques planes à
espacement variable (hypothèse valable quand g/Rrotor est petit). Il s'agit donc ici de
discrétiser angulairement le palier radial. Pour chaque incrément de l'angle T, l'équation A-7
permet de connaître l'espacement local entre le rotor et le palier. Il est donc possible d'obtenir
l'espacement h en fonction de l'angle de ? à partir du diamètre du rotor D, de l'espacement




Figure A-7 : Discrétisation du palier radial en une série d'écoulements en parallèle.
A.2.1 Modèle analytique
Écoulement en développement
Pour un écoulement en développement, le profil de pression peut être déterminé à l'aide des
équations adimensionnelles de Bhatti et Savery [Bhatti, 1977] qui décrivent le profil de
pression dans un écoulement en développement à partir d'un écoulement uniforme à l'entrée.
z* =
dP* =






Les équations A-8 et A-9 présentent une adimensionnalisation de la position et de la différence
de pression en fonction de la variable U qui représente le rapport entre la vitesse au centre de
l'écoulement et la vitesse à l'entrée (qui est la vitesse moyenne). En observant les équations,
on remarque que ces équations sont valides pour des valeurs de U comprises dans l'intervalle
1 < U < 1.5. La valeur asymptotique de 1.5 correspond à un écoulement plan de type
Poiseuille. Pour ce type d'écoulement, le profil de vitesse est parabolique et le rapport entre la
vitesse maximale (soit la vitesse au centre de l'écoulement) et la vitesse moyenne est de 1.5
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(Vmax/V =1.5) [Yuan, 1967]. La position ? est définie à partir de l'entrée du palier et est
adimensionnalisée par le nombre de Reynolds basé sur le diamètre hydraulique (Reoh,






Le diamètre hydraulique se définit comme étant le rapport entre l'aire de la section et son
périmètre mouillé et dans le cas de d'un écoulement entre deux plaques parallèles, il peut être
approximé par la valeur 2-h (équation A-3). La différence de pression dP est
adimensionnalisée par la pression dynamique.
dP*=, dP_. A-Il'p-V2^
À l'aide de l'équation de continuité m = ? ¦ V ¦ A où A représente l'aire de section de passage
de l'écoulement, on peut transformer les équations A-2 et A-Il de façon à ce qu'elles soient
plus appropriées pour les étapes à venir.
m D ( A V
w et dP* = dP-2p- — A-12ReD„ = ¦ 'hydA- µ \m)
On considère que l'écoulement est développé quand le profil de pression a atteint 99% de sa
valeur développée ce qui peut être représenté ici lorsque le rapport Vn^x /V a atteint la valeur
de 0.99-1.5=1.485. À ce moment, la valeur dimensionnelle de ? correspond à la longueur
d'entrée (Lentrée) et la différence de pression d'entrée (dPentrée) peut également être calculée.
dP.
^e = zHU=l.4S5)-Rc-Dhyd=-












Selon la relation ci-haut, la différence de pression d'entrée dimensionnelle demande de
connaître la densité moyenne sur la longueur d'entrée, c'est-à-dire la densité moyenne dans la
zone de développement de l'écoulement. On peut déterminer la densité moyenne à l'entrée à






Pour une géométrie donnée et un m/A donné, il suffit d'itérer sur la densité jusqu'à l'équation
A-15 soit respectée.
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Écoulement développé jusqu'à la sortie
Une fois l'écoulement développé, la variation de pression est définie à partir d'un écoulement
de Poiseuille développé et ce, jusqu'à la sortie du palier [Yuan, 1967].
dP _-12µ-?
dz~ h2 A"16
À l'aide de l'équation de continuité (m = ? ¦ V · A ) et de la loi des gaz parfaits (P =/>RT), on
peut exprimer la vitesse moyenne en fonction de la pression locale. Par la suite, il suffit de la
substituer dans l'équation A-16 et résoudre l'équation différentielle obtenue.
dP _-12µ fm-RT) v PÇo Jn _ Lç -12- µ-rh- RT
dz h1 AP
—» ¡P-dP= j h2 -A dz
Le profil de pression développé le long du palier radial s'exprime donc de la forme suivante
P(z) = Ipl-2*·":*-*·7«-dev h -A ' Afev ) A-17
où Pdev est la pression à la longueur de développement (Pdev = Pemrée - dPentrée) et T la
température moyenne de l'écoulement. Il est maintenant possible d'évaluer la pression à la
sortie du palier
Pe-L)-J^-24W-V-Z1'dev )






L'introduction de l'équation A-19 dans l'équation A-17 permet d'avoir une forme simplifiée
du profil de pression dans le palier radial.









Pour une géométrie un rapport m IA donnés, la pression de sortie peut être calculée à l'aide de
l'équation A-18 et des résultats des calculs du développement de l'écoulement (équations
A-13, A-14 et A-15). Par le fait même, le profil de pression dans le palier radial est obtenu.
Écoulement au travers du palier radial
Globalement, pour une géométrie donnée, il suffit d'itérer sur le terme m IA jusqu'à ce la
pression de sortie calculée soit égale à celle demandée. Une fois l'itération terminée, le profil
de pression peut être déterminé. La Figure A-8 présente un cas typique de profil de pression le






Figure A-8 : Profil de pression au travers du palier radial
Force en fonction de G espacement
Dans le but de vérifier le respect du principe de base du palier radial, la force de pression sera
calculée en fonction de l'espacement local entre les parois du palier. Cette force est obtenue en
intégrant le profil de pression le long des parois. Pour des fins de simplification, la force est
divisée par une unité de largeur w.
F Lf=-=\p(z)dzW „J A-21
La Figure A-9 illustre le comportement attendu de l'écoulement dans le palier, c'est-à-dire que
la force générée dans le palier augmente pour un espacement qui diminue. Ce phénomène tend
à ramener le rotor au centre du palier et est, par le fait même, stabilisateur.
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Figure A-9 : Illustration du principe de base du palier radial. La variation du profil de
pression en fonction de l'espacement h (a) explique l'augmentation de la force lorsque
l'espacement h diminue (b). Fmax correspond à la force pour un espacement h de 10 µp?.
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Son intégration autour du rotor : La force stabilisatrice
Connaissant la différence de pression totale à travers le palier et la géométrie locale du palier
en fonction de l'emplacement du rotor, il est maintenant possible de calculer le profil de
pression tout autour du rotor en discrétisant angulairement le palier. Pour connaître la force
créée par le palier radial, il suffit d'intégrer le profil de pression le long du palier ce qui
donnera la force locale en fonction de l'angle de discrétisation ? pour un ?T donné.
/(g)= Ffo"fe(g) = ip(z,0)dz ' A-22
^Rrotor 0
Cette force étant perpendiculaire à la surface locale du rotor, on peut la décomposer selon les
axes X et Y.
fx(ff) = -f(0)-co&(0) A-23
/y(0) = -/(0)-sin(0) A-24
La force résultante du palier radial est ensuite calculée en sommant les forces.
Rigidité du palier et vitesse critique
La rigidité du palier radial doit être connue afin de déterminer les fréquences critiques de
rotation et aussi pour connaître le comportement du palier à une excitation donnée.
Connaissant maintenant la force du palier en fonction des divers paramètres de l'écoulement,
la rigidité du palier peut être déduite en calculant la variation des forces induite par un petit
déplacement radial du rotor (équation A-6). La rigidité centrale fait référence à la rigidité du
palier radial calculé lorsque le rotor est centré. La connaissance de cette dernière donne une
valeur de base de la rigidité du palier en fonction du gap nominal g, de la longueur du palier L,
du rayon du rotor R et des conditions de l'écoulement ( m et PSOrtie)·
Des valeurs adimensionnelles sont introduites ici dans le but d'obtenir une relation simple
permettant de déterminer la rigidité du palier radial. La rigidité (K) est en fait une unité de
force par une unité de longueur (K-^ Newton / mètre donc Force / Longueurx ). L'unité de
force peut s'exprimer à l'aide d'une unité de pression multipliée par une unité d'aire et l'unité
longueur est représenté par le gap nominal du palier (K = Pression Aire / gap ). L'unité de
pression représentative sera la différence de pression dans le palier et l'unité d'aire sera la
longueur dû palier multipliée par le diamètre du rotor (Pression -> dP = Pentrée - Psortie , Aire =
LD où D = 2Rrotor)- La rigidité peut donc être adimensionnalisée par les termes présentés
précédemment.
K* = palier * A-25
dPL-2.Rrotor
U V
Dans les écoulements de couche mince, la dominance du terme visqueux µ-^? à l'intérieurdz2
des équations de Navier-Stokes entraine une modification du nombre de Reynolds [Hamrock,
1994]. On peut résumer cette modification par une multiplication du nombre de Reynolds
défini à l'équation A-2 par le terme g/L.
168
Re* = Re0^ A-26
A partir de la modélisation établie, qui permet de calculer la rigidité du palier, il est possible




Cette relation est valide pour des nombres de ReDh < 2300 (régime laminaire) ainsi que pour
des Re* < 80. De plus, si la pression de sortie du palier radial excède plus de 50% de la
pression atmosphérique, une erreur de 5 à 10 % est introduite pour des Re* > 40. La Figure
A- 10 montre les résultats obtenus après avoir fait varier les paramètres suivants : g, L, R et





Figure A- 10 : Rigidité adimensionnelle du palier radial en fonction du nombre de Re*.
Pour les valeurs nominales du palier radial (L = 400 µp? et D = 4 mm), on peut tracer des
courbes de caractérisation pour différents espacements nominaux (Figure A-Il). La vitesse de
rotation critique correspond à la fréquence naturelle du palier radial
(Qn =yJK/m · 60/2/r ).Dans les microturbines planaires, les micropaliers hydrostatiques
utilisés ici sont opérés en régime surcritique (? > O?) [Wong, 2001; Frechette, 2000; Liu,
2005; Theo, 2006]. La raison principale est qu'il est difficile d'obtenir une rigidité suffisante
pour être sous-critique à grande vitesse tout en conservant des débits inférieurs au débit
principal de la microturbine. Devant ce fait, l'opération du palier en régime surcritique
s'impose et il est toujours préférable de franchir la fréquence naturelle du système à basse
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Figure A-1 1 : Performance du palier radial pour différents espacements. Le débit massique
(a) et la vitesse critique (b) sont illustrés en fonction de la différence de pression.
Instabilité tourbillonnaire
En plus de la fréquence naturelle du palier radial, il existe également une limite supérieure
observée par Liu [Liu, 2005; Spakovsky 2005] nommée l'instabilité tourbillonnaire qui
provient des phénomènes hydrodynamiques. Cette dernière peut se résumer au fait que sous
certaines conditions, le centre de masse du rotor est entraîné dans un mouvement
tourbillonnaire exponentiel menant le rotor à un contact avec la paroi du palier. Pour un palier
isotropique (rigidité constante selon T), il est possible d'évaluer cette limite à l'aide des
paramètres géométriques du palier et en calculant le ratio tourbillonnaire 9Î défini à l'équation
suivante où (Bn représente la fréquence naturelle du palier et o>r la fréquence limite
d'instabilité tourbillonnaire.
_ Oi1. 2SR = -
O)* i-ç
valide pour e = 0 A-28
Le terme ? représente le ratio entre la rigidité hydrodynamique causée par la traînée
visqueuse (kv) et celle causée par un effet de pompage (kp).
C = TT = f-i A-29
Pour notre géométrie, la valeur de ? varie entre 0.25 et 0.5 pour des espacements nominaux
de 10 et 20 µp? respectivement. Pour des valeurs de ? < 1, le mouvement tourbillonnaire
s'effectue dans le même sens que la rotation du rotor et la limite d'instabilité peut être calculée
par l'équation A-28. Elle prend les valeurs de 2.7 et 4 pour des espacements de 10 et 20 µp?
respectivement. La Figure A- 12 illustre le régime d'opération stable du palier radial
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Figure A- 12 : Limite de stabilité du palier radial isotropique. Pour assurer le maximum de
stabilité lors de l'opération du rotor de la microturbine, le palier radial doit être opéré entre
les deux limites cûn et o>r·
D'un point de vue de conception il est préférable de tendre vers le plus haut ratio
tourbillonnaire possible car il existe une singularité lorsque ? prend la valeur de l'unité.
L2
g = — ^> 3i -> oo A-30
D
En complément à cette analyse, Teo [Teo, 2006] a étudié l'impact de l'écoulement axial sur
les phénomènes hydrodynamiques engendrant l'instabilité tourbillonnaire. En fait, il a étudié
la variation des rigidités hydrodynamiques kp et kv produite par l'écoulement axial. Cette
étude a permis de découvrir que ce ne sont pas que des paramètres géométriques qui
permettent d'optimiser le ratio tourbillonnaire 9Î et qu'il y a une composante dynamique. Un
nouveau paramètre adimensionnel ß?? permet de décrire quand se produit la singularité et il




ßro peut être interprété comme étant le ratio entre le temps de passage de l'écoulement axial et
le temps caractéristique de la diffusion de la viscosité. Pour des valeurs de ßro » 1, la
vorticité axiale provenant du mouvement du rotor se diffuse radialement assez rapidement
dans le palier radial pour être considéré en régime développé (écoulement de Couette
développé). La singularité se produit lorsque ßro prend la valeur de ~ 0.43 ce qui engendre un
ratio tourbillonnaire très grand.
/?m=0.43 => 9î->oo A.32
Il est possible de définir la valeur adimensionnelle par des termes plus communs en
remplaçant ? par µ/? et en utilisant l'équation de continuité ( m = ? ¦ V ¦ A ).
ß~ (On (g = 10 µ??)
?— COx (g = 10 µ??)
(Dn ^ = 20µp?)
Ca1, (g = 20 µp?)
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M L _ß-L A _ µ- L ^Dg + g2 ) _ p ¦ µ ¦ Lß = £-HfD — fr 2 2 ·? V2- g g m 8 m m
D
+ 1 A-33
La Figure A- 13 permet de déterminer, en fonction des paramètres géométriques adéquats, les
conditions de l'écoulement pour maximiser les performances du palier isotropique en ce qui a
trait à l'instabilité tourbillonnaire.
D = 4mm
?. = 400µp?
g = 10 µp?
ßpD-0·43
0 20 100 12040 60 80
dP (kPa)
Figure A- 13 : Paramètres d'opérations optimales pour le palier radial isotropique
Influence de l'excentricité e sur la rigidité K
Les analyses précédentes se basent sur le fait que le rotor est centré dans le palier radial mais
lorsque le rotor se déplace, e varie ce qui entraîne une variation de la rigidité du palier. De
prime abord, comme mentionné à la section précédente, le rotor tourne autour du centre
géométrique du palier pour des vitesses inférieures à la fréquence naturelle du palier et autour
de son centre de masse pour des vitesses supérieures. Le débalancement est évalué à un
maximum de 1 à 2 µ?? [Lee, 2006]. C'est donc dire que e devrait variée approximativement
entre 0 et 0.1. Pour vérifier comment varie la rigidité en fonction de e, Piekos [Piekos, 2000]
propose deux paramètres adimensionnels déduits de l'analyse de Bhatti et Savery [Bhatti,
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À l'aide du modèle défini à la présente section, il est possible de vérifier l'évolution de la
rigidité du palier en fonction de e. Pour nos régimes d'opération, la rigidité peut augmenter
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avec e mais elle peut également diminuer selon les conditions d'opération. La valeur du terme
??-Xax permet de déterminer cette limite.
4 tpl _p2 )__ o \ entree sortie /AP- ? =
2A-L2 µ2 RT
A-36
Si ??·?a? est supérieur à 2 la rigidité augmente avec e et si ??·?3? est inférieur à 2 elle
diminue.
??·?? < 2 : K t lorsque e T
??·?3? > 2 : K i lorsque e î
La Figure A- 14 illustre l'évolution de la rigidité en fonction de e pour 3 valeurs de ??·?3?
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Figure A- 14 : Variation de la rigidité K du palier radial isotropique en fonction de e.
Pour la géométrie nominale et une pression de sortie de 101 kPa, une différence de pression
entre 5 et 50 kPa engendre une variation du terme AP%ax entre 0.09 et 1 pour un gap de 10 µp?
et entre 1.4 et 17.5 pour un gap de 20 µ??. Pour une excentricité inférieure à 0.2, des variations
de la rigidité inférieures à 7 % sont attendues. À une excentricité de 0.5, les variations peuvent
atteindre 35%. Idéalement, il serait préférable que la rigidité demeure constante afin que les
vitesses de rotation critiques varient le moins possible.
Choix de l'espacement entre le palier et le rotor
Le choix de l'espacement du palier s'appuie sur quelques critères de base. Tout d'abord, il faut
bien comprendre tous les rôles joués par le palier radial. Il sert à empêcher tout contact entre le
rotor et le palier en offrant une rigidité adéquate. Ces contacts peuvent être dus à un régime
d'opération instable induit par le débalancement du rotor ou à une excitation externe. De plus,
étant opéré en régime surcritique, le rotor aura tendance à tourner autour de son centre de
masse donc le rapport a/g doit être minimisé. D'un autre point de vue, si jamais il y a un
contact entre le rotor la partie statique de la microturbine, il est souhaitable qu'il se produise
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dans le palier radial et non entre les pales du rotor et du stator afin de facilité les étapes de
démarrage de la microturbine et de minimiser les risques d'endommager le dispositif.
Finalement, les techniques de microfabrication sont tout de même limitées en ce qui concerne
le rapport largeur/profondeur lors de la gravure du palier radial. Le Tableau A-I illustre les
critères menant au choix des dimensions du palier radial.
Tableau A-I : Critères influençant le dimensionnement du palier radial.







Instabilité tourbillonnaire Minimiser Variable selon le débit




(estimer entre 1 et 2 µm)
Au design
Minimiser le rapport a/g 10 à 20 µ??
20 µ?? [Lee, 2006]
A la fabrication 10 à 20µp? [Lee, 2006]
Évaluation du moment créé par la différence de force de part et d'autre du palier
Lorsque le rotor n'est pas centré dans palier radial, l'asymétrie du champ de pression crée une
force qui tend à repositionner le rotor au centre du palier. Par contre, le point d'application de
cette force étant plus bas que le centre de masse du rotor, un moment est créé (Figure A- 15).
Sous l'action de ce dernier, le rotor aura tendance à s'incliner d'un certain angle.
palier rei rotor rei
palier rotor CM $)S?
Figure A-15 : Création d'un moment du à l'asymétrie du champ de pression dans le palier.
L'évaluation de ce moment permettra, une fois le champ de pression autour du rotor
déterminé, d'estimer l'angle d'inclinaison du rotor dû à ce phénomène et de voir s'il peut être
problématique. Le centre d'application de la force due au champ de pression local peut être




¡P(z)- dz S F,
A-37
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Ayant un profil de pression défini par une série de points à distribution variable, le calcul
s'effectuera par paire de points en utilisant une technique de moments qui se base sur
l'équation A-37 et dont la mécanique est illustrée à la Figure A-16.
P. ^ ; R2 = (Pi-Pu)L^
R1 — Pi+i-Lj
M2= R2(Z1 + L/3)
M1= R1-(Z1 + 172)
Mi = M1 + M2
Lj — Zj+1 - z¡
/i = R1 + R2
Figure A-16 : Illustration de la technique de calcul du centre de pression.
Une fois que l'intensité de la force locale et son centre d'application sont connus, il est
possible de calculer le moment local qui est créé et la somme de tous ces moments donne les
moments globaux selon les axes X et Y tels que présenté aux équations suivantes :
Mx=ZFy Í^-CP^Zf^y A0-rro,or-Me)-[cP(e)-^j A-38
My=TF*· CP--| = £/(0)-A0-rrotor-cos(0)· cp{e) A-39
Il est important de noter ici que cette technique de calcul est valide seulement pour le palier
radial car la dimension de profondeur est constante. Dans le cas des champs de pression sur le
dessus et le dessous du rotor, l'aire sur laquelle le profil de pression agit augmente avec le
rayon et le moment sera déterminé par intégration directe du profil de pression.
La Figure A-17 présente l'évaluation de l'intensité du moment créé par le palier radial lors du
déplacement du rotor selon l'axe des X. Une fois que le champ de pression autour du rotor
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Figure A- 17 : Moment créé par le palier radial selon le déplacement du rotor
A.2.2 Modèle Numérique
Afin de vérifier l'effet de la géométrie d'entrée sur les pertes de pression ainsi que sur les
longueurs de développement de l'écoulement gazeux dans le palier radial, une analyse
numérique est proposée. Il faut comprendre que la géométrie actuelle présente des arrêtes
vives qui peuvent réduire les longueurs de développement [Emery, 1968]. Dans les
écoulements microfluidiques, les longueurs de développement sont souvent surestimées et la
littérature portant sur l'évaluation des pertes de pression à l'entrée du palier radial est moins
bien établie pour des écoulements à bas nombre de Reynolds (<1000). La présente analyse est
effectuée à l'aide du logiciel Fluent tandis que la géométrie est définie dans Gambit. Une
représentation du domaine de calcul est illustrée à la Figure A- 18 où il est possible de voir les
règles de base de dimensionnement qui ont été respectées. La possible courbure des parois du
palier est négligée et la modélisation simule un écoulement entre deux plaques planes
parallèles. Une symétrie est présente au centre du canal ce qui explique la largeur h/2 dans la
zone du palier du domaine de calcul. De plus, une zone d'entrée est définie afin de pouvoir
calculer les pertes de pression à l'entrée du palier radial et du même coup, être le plus réaliste
possible. Pour les conditions limites à l'entrée et la sortie du domaine de calcul, des pressions
sont imposées. Une condition de symétrie est imposée sur l'axe central de l'écoulement. Le
maillage est divisé en deux sections soient : la zone d'entrée et la zone du palier. Dans la zone
d'entrée, le maillage est plus grossier à l'entrée du domaine et devient plus fin à l'entrée de la
zone du palier. Dans la zone du palier, le maillage est uniforme sur la longueur et il est plus fin
près de la paroi. Globalement, le maillage est construit de façon à ce que les endroits critiques
présentent un maillage plus dense. La Figure A- 19 présente un exemple de maillage utilisé
lors des présents calculs.
D = 4mm
L = 400 um
débalancement = 2 um
L
g,= 15 |im
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Figure A- 19 : Exemple de maillage du domaine de calcul.
Pour couvrir la plus grande plage possible de Reoh, une largeur de la zone du palier de 5 et 10
µ?? a été utilisée. La longueur de cette même zone a été variée entre 100 et 400 µp? dans le but
d'avoir une longueur de développement ne dépassant jamais la moitié de la longueur de la
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zone du palier. Entre 10 000 et 50 000 mailles ont été utilisées selon la longueur du palier
choisie. Le seuil des critères de convergence a été établi à IxIO6 pour les vitesses en X et en Y
ainsi que pour l'énergie tandis que pour le terme de continuité, une valeur inférieure à 1x10"
est jugée adéquate. Le maillage a été jugé suffisamment fin lorsqu'une augmentation de la
densité de maillage (de 2 à 4 fois plus dense) entraînait une variation inférieure à 1% de la
vitesse moyenne à la sortie pour le pire des cas à l'étude (plus grand débit). Un fluide
compressible (air à 200C ) a été utilisé et les parois ont été imposées à température constante
(200C).
Après avoir effectué plusieurs calculs, il est possible de vérifier le profil de pression au travers
du palier radial et deux points en ressortent. Le premier constat est relatif à la longueur de
développement en ce sens qu'elle semble surévaluée par rapport au modèle défini à la section
A.2.1. Le second constat est qu'il y a une perte de pression significative à l'entrée du palier
due à la géométrie coupante. Afin de bien prédire le profil de pression à l'intérieur du palier,
ce dernier sera séparé en deux sections. La première définissant l'écoulement en
développement et la seconde définissant l'écoulement développé jusqu'à la sortie du palier.
Profil de pression pour l'écoulement en développement
La première étape dans l'élaboration du modèle est de définir la longueur de développement.
Plusieurs modèles de calcul de longueur de développement [Sadri, 2002] ont été utilisés afin
de vérifier s'il y en a un qui est plus adéquat. Ces modèles juges que l'écoulement est
développé lorsque le profil de vitesse à atteint 99% de la valeur développée ce qui correspond
au même critère utilisé que le modèle analytique présenté à la section précédente. Par contre,
ces valeurs n'ont pas toujours été atteintes lors des calculs numériques ce qui s'expliquer en
partie par certains effets de compressibilité. Un nouveau critère de développement sera donc
utilisé ici et il consiste à juger à quel endroit dans le palier, le profil de pression est semblable
à celui de l'équation A-20 qui décrit un profil de pression développé. En comparant les
résultats avec les modèles de calcul de longueur de développement [Sadri, 2002], celui de
LeBarber semble être le plus adéquat. C'est donc ce modèle qui sera utilisé pour calculer la
longueur de développement. Le modèle de LeBarber est représenté par l'équation A-40 où le
nombre de Reynolds est défini par l'équation A- 12 du présent document.
tasa.= ^££± , + 0.011-Re0, A-40Dhyd (0.0271-Re^+l)
Rem=-—*± A.12A- µ
Pour l'établissement du profil de pression dans la section de l'écoulement en développement,
la différence de pression entre la pression d'alimentation et la pression locale sera utilisée.
Dans le but d'obtenir un modèle simple, cette différence de pression sera adimensionnalisée.
Habituellement, les différences de pression sont adimensionalisées par le terme inertiel
0.5-pV2 mais puisque le nombre de Reynolds est relativement bas (de 1 à 500), le terme
visqueux du cisaillement à la paroi sera utilisé. Ce terme est défini à partir d'un écoulement de
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Poiseuille (équation A-41) tel que défini par Yuan [Yuan, 1967] et la valeur adimensionnalisée
de la différence de pression locale dP t est présentée à l'équation A-42.
t (?)=-paroi V^*/ h






L'analyse des données des multiples calculs numériques a permis de trouver que ??t est une
fonction du nombre de Reynolds de la forme suivante :
dPT (z) = f (ReDJ = a + b ¦ Rc Dh A-43
Pour définir le profil de pression dans la zone de développement, six points ont été choisis et
le Tableau A-2 présente les valeurs des coefficients permettant de construire ce profil de
pression.
Tableau A-2 : Coefficients permettant d'obtenir localement dPx
dPT(z) = f(^Dh) = a + b-RcDh
a Coefficient de corrélation (r)
0 0.7871479 0.04023193 0.9998
h/4 1.447534 0.05878416 0.9998
h/2 2.037975 0.06537068 0.9998
3 -h/4 2.546005 0.06695329 0.9994
3.053177 0.06714340 0.9994
¦^entree 1.674438 0.11259150 0.9999
Ayant la différence de pression adimensionnalisée (??t) en fonction du nombre de Reynolds,
un calcul itératif permet d'obtenir la différence de pression locale (dP) permettant de
construire le profil de pression dans la section de l'écoulement en développement. À l'aide des
équations A-2 et A-3, il est possible d'obtenir la vitesse moyenne locale exprimée en fonction






L'introduction de l'équation A-44 dans l'équation A-42 permet d'obtenir l'équation A-45 se
résolvant de façon itérative en variant la pression locale jusqu'à obtenir la pression
d'alimentation du palier qui est connue.




_dPr(z)-3- jà2- RT RcDh
alimentation ? ? *-*h Plocale (z)
"*" "locale (Z) A-45
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Profil de pression pour l'écoulement développé
La seconde section du profil de pression dans le palier est définie par l'équation A-20 qui









En supposant que l'écoulement est bel et bien développé à partir de la position définie par
l'équation A-40, le débit calculé analytiquement (équation A- 19) peut être comparé au débit
de G analyse numérique.
Machdev. = ReM·//2-h-Pdev-jR-T/r
A-46
La Figure A-20 illustre le rapport de ces deux débits en fonction du nombre de Mach calculé à
la longueur de développement (Machdev)·
• calcul numérique
relation de correction




Figure A-20 : Illustration de la correction effectuée sur le débit calculé analytiquement
Il est possible d'observer une divergence à partir d'un certain nombre de Mach (Machcrit,
équation A-47) qui s'explique par le changement de quantité de mouvement qui n'est pas tenu
en compte dans le modèle analytique. La variable ? représente le rapport des chaleurs
massiques et prend la valeur de 1.4 pour de l'air.
Machcrit = C1
-1/2 ou C1 =0.1 A-47
À partir de la valeur critique (Machcrit), le débit calculé analytiquement doit être corrigé à
l'aide de l'équation A-48 qui a été déduite de l'étude numérique (relation de correction sur la





^ÍÍ3^L· = a + b- Machdev + c ¦ Mach2dev + d ¦ Mach\ev A-48
numérique
Tableau A-3 : Coefficient pour la détermination du facteur de correction. Cette correction estappliquée au débit assique calculé analytiqu ment
Fcorrection = a + b- Machdev + c ¦ Machdev + d ¦ Atactic
Coefficient de corrélation (r)
0.9899836 0.16494281 0.30001303 5.1922273 0.9997
Profil de pression dans le palier radial
À l'intérieur des pages précédentes, un profil de pression pour la zone de développement et
pour la zone développée de l'écoulement fluidique permet d'obtenir le profil de pression
global le long du palier radial. Ce dernier se calcul de façon itérative en variant le débit
massique jusqu'à ce que la pression de sortie atteigne celle désirée pour une pression d'entrée,
un gaz et une géométrie donnés. La Figure A-21 illustre le profil de pression dans le palier
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Figure A-21 : Profil de pression dans le palier radial provenant de l'analyse numérique
La principale différence avec le modèle analytique présenté à la section précédente est la perte
de pression à l'entrée du palier et la correction sur le débit massique. L'intégration du profil de
pression autour du rotor permettra d'obtenir la force générée par le palier et la variation de
cette dernière par rapport au déplacement du rotor donnera la rigidité du palier radial.
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A.2.3 Comportement du palier radial et validation du modèle numérique
Rigidité du palier et vitesse critique
À partir du modèle basé sur l'analyse numérique, il est possible de reproduire les graphiques
de la Figure A-Il et ainsi comparer les deux modèles (voir Figure A-22). En observant les
graphiques du débit en fonction de la différence de pression, on remarque que pour une même
différence de pression, le débit est moins élevé pour le nouveau modèle ce qui résulte
directement de la perte de pression additionnelle à l'entrée du palier et de la correction
apportée sur le débit. En ce qui a trait à la rigidité du palier, elle est légèrement plus élevée,
mais pas suffisamment pour changer le régime d'opération qui se devra de rester surcritique à
haute vitesse. De plus, par rapport au gap nominal, il semblerait y avoir un optimum aux
alentours de 15 µp? ce qui est plus bas que pour le modèle analytique pour lequel l'optimum
était environ de 25 µp?. Ces analyses sont effectuées pour les dimensions nominales du rotor
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Figure A-22 : Performance du palier radial selon le modèle numérique
Influence de l'excentricité e sur la rigidité K
En se référant à Figure A- 14 de la section précédente, la valeur critique du terme ??·?a?
devient ~ 0.58 avec le nouveau modèle. Cette limite est moins bien définie car, à la base, le
terme à l'étude est défini à partir du modèle analytique mais le fait que sa valeur critique
diminue est un bon indicateur de l'effet des pertes de charge à l'entrée. Avec cette nouvelle
valeur et en prenant les valeurs nominales du palier radial, il semblerait que la rigidité du
palier diminuera avec l'excentricité ce qui aura pour effet de diminuer la fréquence naturelle
du palier. Cette diminution est bénéfique puisque le palier est opéré en régime surcritique par
contre ces variations semblent être négligeables pour de petites excentricités ( e < 0.2 -^ ?O?
< 5%).
??'·?3? < 0.58 : K t lorsque e T
??-Xax > 0.58 : K i lorsque e T
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Validation du modèle numérique
Dans le but de valider le modèle numérique, il sera comparé avec des résultats expérimentaux
de travaux antérieurs effectués sur les paliers radiaux. Dans un premier temps, le débit
massique en fonction de la différence de pression sera évalué pour une géométrie donnée.
Ensuite, la détermination des fréquences naturelles des paliers sera étudiée. La Figure A-23
illustre la comparaison entre le modèle numérique et les données expérimentales de Liu et de
Teo [Liu, 2005; Teo, 2006].
Comparaison avec mesures de Liu
mesures expérimentales de Liu
modèle h = 14 µp?
modèle h = 15 µp?
modèle h = 16 µp?







Comparaison avec mesures de Teo
• mesures h = 16 µp?
¦ mesures h = 18 µp?
A mesures h = 20 µp?
------ modèles h = 16 µ??
------ modèles h = 18 µ??
......... modèles h = 20 µ?? .*·-"'
.>·-''
..>·'"
D = 4.2 mm, L = 300µ?? ..A-;1 1 .,-L _ _^.'X -_ - -J"-'
dP (psi)
Figure A-23 : Comparaison entre le modèle numérique et les mesures expérimentales.
Les résultats de Liu proviennent d'un test statique d'un écoulement d'air au travers du palier
radial. Le but de ces mesures étant la validation d'une procédure expérimentale de mesure du
gap du palier radial via un écoulement forcé. Le gap du palier a été mesuré au SEM après
avoir effectué une coupe du dispositif et il est de 15 µp?. Les mesures de Teo proviennent d'un
test similaire où le gap a été déduit à partir de modèles analytiques. Suite à ces comparaisons,
on peut conclure que le modèle représente fidèlement la réalité et que cette méthode est
efficace pour déterminer le gap dans le palier radial (précision < 1 µp?).
Pour évaluer la modélisation du comportement du palier radial à une charge excitatrice comme
le débalancement du rotor par exemple, la rigidité du palier sera comparée aux résultats de Liu
[Liu, 2005]. La Figure A-24 illustre la comparaison entre les calculs effectués à partir du
modèle numérique et les calculs de Liu pour un déplacement du rotor de 1 µ?? à l'intérieur du
palier radial. On peut observer une tendance très similaire entre les deux modèles. Dans sa
modélisation, Liu considère que l'écoulement est développé tout le long du palier radial et il
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Figure A-24 : Comparaison entre le modèle numérique et la modélisation de Liu
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Considération de l'anisotropie du palier radial
Jusqu'à maintenant, les analyses du palier radial supposaient que ce dernier était isotropique,
c'est-à-dire que le palier radial est considéré comme ayant les mêmes conditions d'écoulement
tout autour du rotor. En fait, la seule variable était le gap local ce qui, pour une même
différence de pression, engendrait une variation du débit local dans le palier. Dans un palier dit
anisotropique, on ne considère pas les mêmes conditions tout autour du rotor comme l'illustre
la Figure A-25. Liu [Liu, 2005] a très bien étudié la question afin de différencier ces deux
















Figure A-25 : Illustration du principe d'anisotropie dans le palier radial. Les plénums sont
présents seulement sur une certaine partie en périphérie du rotor.
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En régime surcritique, le rotor tourne autour de son centre de masse et des régimes
d'instabilité tourbillonnaire peuvent se manifester. En régime d'opération surcritique, les
paliers isotropiques offrent une mince plage d'opération dite stable ce qui a pour effet de
réduire les tolérances de fabrication et Liu n'hésite pas à qualifier la symétrie dans un tel
système comme étant "ennemie de la stabilité". De leur côté, les paliers anisotropiques sont
beaucoup plus stables en régime surcritique, ce qui laisse une plus grande marge de manœuvre
quant à la fabrication et à leur opération. La Figure A-26 illustre la différence entre les deux
types de palier qui est basé sur les analyses de Liu [Liu, 2005]. Le terme instabilité
tourbillonnaire avant fait référence au fait que le rotor tourne autour de son centre de masse
dans le même sens que la rotation du rotor et le terme instabilité tourbillonnaire arrière est
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Figure A-26 : Différence entre le palier radial isotropique et anisotropique. La zone
d'opération stable est plus grande pour un palier anisotropique [Liu, 2005].
Il existe plusieurs façons d'introduire l'anisotropie dans le palier radial. Dans le système
actuel, elle est introduite par le fait que la restriction sous le rotor entre ce dernier et la partie
statique de la structure est beaucoup plus faible dans les sections sans plénum que dans les
sections avec plénum (voir Figure A-25). Pour intégrer l'anisotropie dans la présente
modélisation, l'écoulement dans le palier radial sera considéré seulement pour les parties qui
sont vis-à-vis des plénums ce qui aura pour effet de réduire le débit pour une même différence
de pression et aussi d'induire deux rigidités distinctes soient l'une suivant l'axe des X et
l'autre selon l'axe des Y (voir Figure A-4). La Figure A-27 présente les résultats du modèle
anisotropique pour le débit massique dans le palier et la fréquence naturelle (équation A-5) en
comparant avec le modèle isotropique. L'angle a correspond à l'étendue de l'un des deux
plénums et correspond à 120° pour le système actuel. En considérant le modèle anisotropique,
on remarque que le débit est tout simplement un facteur du ratio de la couverture des plénums
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qui est de 1/3 dans le présent cas (240°/360°). Pour la fréquence naturelle, on remarque une
légère variation selon l'axe des X et un abaissement notable selon l'axe des Y ce qui, selon les
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A-27 : Performance du palier radial anisotropique selon le modèle numérique.
Calcul des limites d'instabilité tourbillonnaires du palier radial anisotropique
Pour un palier isotropique, le calcul de la limite d'instabilité tourbillonnaire peut être effectué
à l'aide des équations A-28 et A-29 qui sont basées sur les travaux de Liu [Liu, 2005]. Pour
un palier anisotropique et un rotor centré, la limite d'instabilité tourbillonnaire peut être
définie à l'aide de l'équation A-49 [Liu, 2005] où khd représente la rigidité hydrodynamique
intrinsèque.
K. - K.,
valide pour e = 0 A-49CO1. = 2-khd
Pour obtenir khd, il faut tout d'abord déterminer les forces hydrodynamiques à l'aide de
l'équation A-50 où les deux composantes sont dues aux effets de pompage du rotor et de la
traînée visqueuse respectivement.
F _ p ,. Rrotor L £ -..^rotor ¦^?-1-?/?^ * ~ x
h
A-50
2' h1 (?-e? -^" h ¿vrr^
Le terme e représente l'excentricité et pour des fins de simplicité, le mouvement du rotor sera
imposé selon l'axe des X. Ensuite, il faut différentier la force dans le sens du déplacement
(équation A-51) et diviser le terme par la vitesse de rotation ? pour obtenir la rigidité
hydrodynamique intrinsèque khd (équation A-52).
v _dFhdKhd -—r~dx ?:=0
p
2 h3 h2




La Figure A-28 illustre l'effet bénéfique d'avoir des paliers anisotropiques par le fait que la
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Figure A-28 : Illustration de la limite dynamique supérieure du palier radial
Évaluation du moment créé par la différence de force de part et d'autre du palier
Une nouvelle évaluation des moments créés par la variation du centre d'application des forces
de part et d'autre du palier indique les mêmes tendances que pour le modèle analytique. Par
contre, l'intensité des moments est environ le double ce qui donne un moment maximal
d'environ 0.2 µ??? pour un gap de 20µ?? et la géométrie de base (D = 4mm et L = 400µp? )
sous une différence de pression de 45 kPa. La considération de l'anisotropie abaisse le
moment d'environ 5% pour les mêmes conditions.
A.3 Simulation du comportement dynamique du palier radial
Le développement de l'outil présenté à la présente section a pour but de permettre de
confirmer la bonne compréhension des phénomènes en jeux tout en étant un bon outil de
conception et de vérification de point de fonctionnement. Il sera jumelé à un modèle similaire
pour le palier axial et une image plus complète des paliers du système pourra alors être
dressée.
Il est possible de définir 4 types de forces qui influencent la dynamique du rotor à l'intérieur
du palier radial. De ce nombre, il y en a trois qui agissent sur le rotor par l'entremise du palier
radial soient : les forces hydrostatiques (Fhs), les forces hydrodynamiques (Fhd) et les forces
d'amortissement (Famt). Le quatrième type de force fait référence aux forces excitatrices qui
représentent les excitations externes du dispositif (Fext) et le débalancement du rotor (Fdeb).
Afin de bien comprendre l'application des différentes forces en jeux, un nouveau système













chapitre, le système d'axe x-y est centré dans le palier radial et il est immobile. Le système
d'axe e- ß est centré sur le rotor et son orientation va dépendre de la position du rotor (défini




Figure A-29 : Système d'axe pour les forces hydrodynamiques et d'amortissement. La
vitesse ? représente la vitesse de déplacement du rotor.
Les forces hydrostatiques sont produites à partir de l'écoulement fluidique qui est induit au
travers du palier dû à la présence d'une différence de pression de part et d'autre du palier. Ces
forces agissent selon la position du rotor à l'intérieur du palier radial et sont déterminées à
partir de la modélisation présentée à la section A.2.3.
Les forces hydrodynamiques proviennent du mouvement rotationnel relatif entre le rotor et le
palier et elles agissent perpendiculairement à l'excentricité du rotor. Elles ont été introduites à
la toute fin de la section précédente (équation A-49).
" [2* h2 (?-e? µ h e^?? J
Les forces d'amortissements sont induites par l'écrasement du film d'air dans le palier radial
et sont donc dues au mouvement de translation du rotor par rapport au palier radial. Ces forces
agissent dans le sens de mouvement du rotor et dépendent de la vitesse à laquelle le rotor se
déplace. Selon Liu [Liu, 2005], il est possible de définir les forces d'amortissement à l'aide
des équations A-53 et A-54 où le système d'axe e-ß et les vitesses ? ont été définies à la
Figure A-29.






Le débalancement du rotor (a) introduit, via le mouvement de rotation de ce dernier, une force
centrifuge qu'il est possible de définir selon l'équation A-55. Il est à noter que cette définition
est valide pour une vitesse de rotation ? constante.
Fdeb -yn-?2 a- cos(¿y· t) ¦ ? + m ¦ ?2 ¦ a ¦ ??(?· t) ¦ y A-55
?
Ayant défini les forces agissant sur le rotor en ce qui a trait au palier radial, il est maintenant
possible de décrire le comportement dynamique du rotor à partir de la seconde Loi de Newton
qui permet de déterminer l'accélération ponctuelle du rotor
mX = S F* = F^ + FHd,x + F^x + FdeKx + F^x
mY = S Fy = Fhs,y + Fhd,y + Famt,y + Fdeb,y + Fex,y
La définition de la vitesse et de l'accélération d'un point de vue différentiel donne des
équations supplémentaires où l'indice i représente la valeur au temps t et l'indice i-1 la valeur
au temps t-dt.
i_dX_v,_x>-x" ~_dX _Vlx-V?
dt x dt dt dt
¦ ? A-57dY „,- y' -y"1 ~ dY v'v-v:A
dt y- dt dt dt
y
L'utilisation des équations A-56 et A-57 permet de déduire le déplacement du rotor selon les






En fait, pour une position, une vitesse de déplacement et une vitesse de rotation données, il est
possible de calculer le déplacement du rotor. Ensuite, il s'agit de simplement calculer à
nouveau les forces en jeux et de recommencer Ie processus. Cette méthode permet de calculer
le comportement dynamique du rotor de façon simpliste. Ici, le pas de temps (dt) doit être
suffisamment petit pour tenir en compte tout phénomène d'excitation et également pour que le
déplacement (dX et dY) soit inférieur au déplacement permit (gap du palier radial). Cette
méthode est basée, en grande partie, sur les analyses de Liu [Liu, 2005] et des analyses
comparatives ont permis de valider le modèle dynamique présenté.
Afin de bien comprendre le comportement du palier radial anisotropique, un exemple concret
sera présenté. À l'aide de la Figure A-27 et en utilisant une différence de pression de 3 kPa, il
est possible, pour la géométrie présentée, de déduire les rigidités selon les axes X et Y soient
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Kxx = 38 N/m et K57 = 16 N/m (CO11 = (K/m)1/2 ). Avec ces données, il est possible d'identifier 3
vitesses critiques soient 17 000 RPM et 11 000 RPM qui représentent les fréquences naturelles
en X et en Y respectivement et 450 000 RPM qui représente la limite d'instabilité
tourbillonnaire qui peut être déduite à l'aide de l'équation A-49. La Figure A-30 et la Figure
A-3 1 illustrent le comportement du palier radial en fonction de la vitesse de rotation du rotor
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Figure A-30 : Illustration du comportement dynamique du palier radial. Au-delà des
fréquences naturelles, le rotor tourne autour de son centre de masse et le mouvement devient
instable à des vitesses supérieures à 430 000 RPM.
Il possible d'identifier les deux fréquences naturelles (à 11 et 17 kRPM) du système. Lorsque
la vitesse de rotation est inférieure aux fréquences naturelles, par exemple à 6000 RPM, le
rotor tourne autour de son centre de géométrique. Au-delà des fréquences naturelles, tel qu'à
200 000 RPM, il tourne autour de son centre de masse. Le modèle ainsi développé représente
bien ce phénomène qui a été introduit au début du présent chapitre. Sous ces conditions, il est
possible de déduire que le passage aux fréquences naturelles peut se faire sans contact avec les
parois et que le mouvement du rotor est instable à plus de 450 000 RPM. En réalité, le
débalancement diminue la limite d'instabilité tourbillonnaire [Liu, 2005] à 430 000 RPM pour
un débalancement de 2 µp? ce qui peut être vérifié à l'aide du présent modèle. Par contre, si le
débalancement imposé est de ~0 µp?, la limite d'instabilité tourbillonnaire est à 450 000 RPM
tel que le suggère la théorie (équation A-49).
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Figure ?-31 : Amplitude maximale du rotor en fonction de la vitesse de rotation.
Il est également possible d'intégrer l'équation A-56 sous Simulink (complément du logiciel
Matlab) et de là, des algorithmes préétablies permettent d'optimiser le temps de calcul.
Aux fins de comparaison et de démonstration de stabilité du palier anisotropique, le
comportement du palier radial isotropique a été étudié pour les mêmes conditions d'opération
(dP = 3 kPa). Sous ces conditions, la rigidité du palier radial est Kxx = Kyy = 41 N/m selon la
Figure A-27. Il est possible d'identifier 2 vitesses critiques soient 17 500 RPM qui
représentent la fréquence naturelle et 70 000 RPM qui représente la limite d'instabilité
tourbillonnaire qui peut être calculé à l'aide de l'équation A-28. Le modèle dynamique du
palier radial permet de fidèlement identifier ces deux limites et, du fait même, démontre
l'avantage de l'utilisation de palier anisotropique en rapport à la limite d'instabilité
tourbillonnaire (70 000 RPM vs 430 000 RPM).
Le modèle ainsi présenté permet également l'analyse de l'impact de charges externes telles les
vibrations ambiantes, les forces produites lors de chutes du dispositif et les charges dues à une
variation des champs de pression de part et d'autre du palier radial. Dans ce dernier cas, il faut
comprendre que le système actuel des paliers radiaux comprend deux entrées distinctes (voir
Figure A-6). Dans ce cas, même si le même débit est imposé, des pertes de pression
additionnelles dans la tuyauterie pourraient produire une asymétrie dans le champ de pression
du palier radial.
A.4 Procédure d'opération
Lors de l'opération de la microturbine, le but premier du palier radial est d'empêcher le rotor
d'entrer en contact avec les parois latérales. Il est possible de définir deux types de forces
excitatrices soient les forces dynamiques (débalancement) et les forces statiques (accélérations
externes, asymétrie du champ de pression). Dans le cadre de la présente recherche, seules les
forces dynamiques sont considérées. Le débalancement du rotor produit une force excitatrice
qui oscille à la fréquence de rotation du rotor et il faut donc éviter que cette dernière concorde
avec la ou les fréquences naturelles du palier (équation A-5). De plus, à basse vitesse le rotor
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tourne autour du centre géométrique du palier mais lors d'opération surcritique (? > O?), le
centre de rotation du rotor devient son centre de masse. Le débalancement du rotor est estimé
à un maximum de 2 µp? [Lee, 2006] et puisque l'espacement nominal dans le palier est de 20
µp?, le rotor peut tourner de façon sécuritaire en régime surcritique. Par contre, il existe une
limite en vitesse pour le palier radial afin d'éviter l'instabilité tourbillonnaire qui est
mentionnée aux sections précédentes. Cette limite peut être évaluée pour un palier radial
isotropique (Figure A- 12, Figure A- 13 et équation A-28) ou anisotropique (Figure A-28 et
équation A-49). Il est important de mentionner que le palier radial anisotropique offre une
limite d'instabilité beaucoup plus grande en régime surcritique tout en étant optimal sur une
plus grande plage d'opération. De plus, lors d'opération en régime surcritique, un palier radial
isotropique est instable aux fréquences de rotation qui sont des multiples impairs de la
fréquence naturelle du palier [Teo, 2006]. Cette instabilité est également présente pour un
palier radial anisotropique mais elle prend moins d'ampleur. Teo [Teo, 2006] démontre
qu'expérimentalement, il est souhaitable d'augmenter la différence de pression dans le palier
radial de façon progressive (3 à 4 paliers). Il démontre aussi que les paliers anisotropiques se
démarquent lorsqu'une grande différence de pression (>15 kPa pour leur géométrie) est
imposée dans le palier radial.
A.4. 1 Passage aux fréquences naturelles
Lors de l'opération du palier radial, il faut connaître la ou les fréquences naturelles et la limite
d'instabilité tourbillonnaire. L'opération en régime surcritique (? > O?) demande au dispositif
de devoir effectuer un passage aux fréquences de résonnances. Bien que théoriquement se
passage puisse s'effectuer sans contact avec la paroi, plus rapidement sera le passage, moins
hasardeux sera le comportement du rotor. Il existe deux méthodes pour effectuer ce passage.
La première méthode consiste à simplement accélérer le rotor afin que sa vitesse de rotation
surpasse la fréquence naturelle tout en conservant une différence de pression constante dans le
palier radial. Bien que cette technique ait déjà été utilisée et validée lors de recherches
antécédentes [Liu, 2005; Teo, 2006; Frechette, 2000], Teo propose une nouvelle technique
afin de passer les fréquences naturelles le plus rapidement possible. En fait, la première
technique est bonne, mais elle doit se faire à une différence de pression relativement faible
afin de réduire l'amplitude du mouvement du rotor au passage de la fréquence naturelle. Ce
fait s'explique en étudiant le ratio d'amortissement qui représente l'amplitude du mouvement
du rotor au passage de la fréquence naturelle [Rao, 1995]. Plus le ratio d'amortissement est
élevé, plus l'amplitude du mouvement du rotor sera petite et donc, moins le passage à la
fréquence naturelle sera hasardeux. L'équation A-59 représente le ratio d'amortissement (?)
où c représente le coefficient d'amortissement du palier qui dépend de la géométrie du palier
radial et de la viscosité (µ) du fluide.




D'après la modélisation établie à la section A.2.3, la fréquence naturelle est proportionnelle à
la racine carrée de la différence de pression imposée dans le palier radial (O?« dP05). Selon
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la définition du ratio d'amortissement (équation A-59), ce dernier sera donc inversement
proportionnel à la racine carrée de la différence de pression imposée au palier radial.
? - dP -°-5
Reprenant l'exemple illustré à la Figure A-31 mais avec une différence de pression de 15 kPa,
l'amplitude du mouvement du rotor au passage des fréquences de résonnance augmente de 4
µp?. Le passage aux fréquences naturelles du palier radial devient donc encore moins
sécuritaire. Pour pallier à cette problématique, Teo [Teo, 2006] suggère qu'une technique
alternative soit développée, car même avec une faible différence de pression, l'amplitude du
mouvement du rotor est relativement grande au passage des fréquences naturelles.
La seconde méthode de passage aux fréquences naturelles, proposée et validée par Teo,
consiste à abaisser subitement la différence de pression dans le palier radial tout en maintenant
la vitesse de rotation constante. De cette façon, le palier se retrouve subitement en état
surcritique et l'accélération du rotor peut alors s'effectuer. Cette technique demande de bien
connaître la dynamique du palier radial à l'étude afin de s'assurer un passage adéquat par-
dessus la ou les fréquences naturelles.
A.4.2 Influences et limitations des conditions d'opération
Influence du fluide sur le comportement du palier radial
La prochaine génération de la microturbine Rankine sera conçue pour supporter les opérations
à haute température et le fluide de travail sera de la vapeur d'eau. Il serait donc pertinent de
vérifier l'influence de ce changement de fluide sur le comportement du palier radial. L'analyse
de l'équation A-19 permet d'observer l'évolution idéalisée (sans tenir compte des pertes
d'entrée) du palier radial en fonction des paramètres géométriques et fluidiques. Ainsi, pour
une même géométrie, il est possible de vérifier la variation du débit ou de la pression en





Dans le montage expérimental actuel, de l'air est utilisé à température ambiante mais à la base,
ce devait être de la vapeur d'eau à 200 0C. Cette différence fluidique, présenté au
Tableau A-4, engendre, pour une même différence de pression, une variation du débit
massique d'un facteur de -2.3.
mair à 20° C (M-R-T)H?0a 2000C
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Dans le but de régler un problème de résonance à l'intérieur des plénums du palier radial, Teo
[Teo, 2006] a proposé tout simplement de changer le fluide de travail. En étudiant ce problème
spécifique, Teo a identifié, entre autres, que faire varier les propriétés du fluide de travail
pouvait avoir un effet bénéfique en rapport au ratio d'amortissement. Selon la définition du
ratio d'amortissement (équation A-59), pour un même dispositif (même géométrie), les
rapports des viscosités et des fréquences naturelles permettent de quantifier la variation du
ratio d'amortissement.
?2 _ C2 ' ^AM _ Ih ' ^AM
Cl . CrQ/V,2 ?·O??.2 M,
^H2Oa 2000C M-H1OaI(Xl0C '^^N.airù20°C
air à 200C Mairà20°C ' ^^N,H2Oà200°C
La Figure A-32 illustre les caractéristiques du palier radial pour les deux fluides étudiés et la
géométrie nominale du palier radial actuel. La variation du débit massique s'explique en
grande partie par la variation de la densité des fluides. La limite d'instabilité tourbillonnaire
varie (-10-30%) mais une faible variation de la différence de pression au travers du palier
permet de compenser cette variation si nécessaire. Les fréquences naturelles varient (-10-
20%) mais bien qu'il faille en tenir compte, l'impact est relativement mineur en terme
d'opération. Le ratio d'amortissement (?) est très similaire (< 10%) et une faible variation de
la différence de pression compense le changement. La variation abrupte du ratio
d'amortissement à de faibles différences de pression permet d'illustrer pourquoi Teo [Teo,
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Figure A-32 : Caractéristiques du palier radial en fonction du fluide de travail.
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Les faibles différences au niveau des performances entre les deux fluides tendent à démontrer
qu'une caractérisation du palier radial avec de l'air est très représentative de l'opération du
palier avec de la vapeur d'eau. Par contre, chaque changement de l'état fluidique devrait être
étudié avec soin (régime d'opération et régime transitoire) afin de ne pas atteindre des zones
de fonctionnement critique. De plus, si les différences de pression sont limitées, la variation
des propriétés du fluide peut être bénéfique.
Influence de la pression de sortie sur le comportement du palier radial
Lors de l'expérimentation, il est possible que la pression de sortie du palier radial, qui est
également la pression de sortie de la turbine, monte en valeur. La Figure A-33 présente
l'influence de la pression de sortie du palier radial sur ses principales caractéristiques. Une
montée de la pression de sortie fait varier les paramètres d'opération (débit massique et
différence de pression) ce qui est important à garder en tête lors de l'opération du dispositif.
Les caractéristiques dynamiques du palier changent peu mais une augmentation de la pression
de sortie repousse la limite d'instabilité tourbillonnaire.
500r
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Figure A-33 : Caractéristiques du palier radial en fonction de la pression de sortie.
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Limitation par le débit massique
Un autre facteur limitatif du palier radial est le débit massique qu'il consomme afin d'être
opéré de façon adéquate. Ici, une consommation de 10% du débit massique de la turbine est
jugée acceptable. Pour la vitesse d'opération visée, le débit massique de fluide dans la turbine
actuelle devrait se situé entre 90 et 1 10 mg/s ce qui implique qu'un débit massique de 10 mg/s
dans le palier radial est réaliste. Pour la géométrie nominale, ce débit entraîne une chute de
pression de 14 kPa dans le palier radial anisotropique (Figure A-27) et les fréquences
naturelles du système sont à 35 et 55 kRPM. En utilisant ces paramètres, il serait donc possible
d'atteindre la vitesse de rotation voulue.
Volume résonateur dans les plénums
Dans ses travaux, Teo [Teo, 2006] a identifié une source d'instabilité due au fait que les
plénums du palier radial peuvent agir comme résonateur. Son analyse se base sur le fait que
les plénums et le gap du palier radial constituent ce qu'on appelle un résonateur de Helmholtz.
Pour un tel système, il est possible d'identifier une fréquence critique à l'aide de l'équation
A-60 où ao représente la vitesse du son, A l'aire du palier radial, Volpienum le volume des
plénums et L la longueur du palier radial.
¡p(?-8 + 82)G>Helnwtz {rad I s) = a0 — = a0 ) * b > A-60V°lplenum -L \ Volplemm · L
En changeant de fluide de travail, Teo a doublé la vitesse du son dans le fluide et ainsi
repoussé cette limite d'instabilité. Pour nos valeurs nominales et un ao de 344m/s (air à Tamb),
cela implique que le volume des plénums doit être de 4.73 mm3 pour avoir une fréquence
critique correspondant à 1.2 MRPM. Le volume des plénums actuels est de 0.8 mm3 (Qneimhoitz
= 2.9 MRPM) ce qui indique que la fréquence de Helmholtz est supérieure et ne devrait pas
poser de problème. Si, le volume des canalisations de la puce est inclus, le volume est alors de
2.2 mm (Qneimhoitz =1.8 MRPM). Finalement, dans le cas extrême où le volume de la
tuyauterie reliant la puce aux capteurs de pression est inclus, le volume est de l'ordre de 1000
mm (Opß?p????? = 520 kRPM). Ce dernier pourrait être problématique et une étude de ce
phénomène serait à prévoir surtout en ce qui concerne la définition du volume du résonateur.
A.4.3 Résistance aux excitations externes abruptes
Bien que le palier radial puisse être opéré bien au-delà de sa fréquence naturelle pour des
débalancements relativement faibles, il serait important de s'assurer qu'il peut résister à des
excitations externes abruptes, en d'autres mots, qu'il soit assez robuste. Cette analyse a pour
but de simplement vérifier la viabilité du palier hydrostatique présenté face aux excitations
externes abruptes comme lors d'une chute au sol par exemple. Il existe plusieurs façons de
définir une excitation abrupte [Rao, 1995] mais dans la présente analyse seulement le
déplacement maximal (dmax) engendré par une telle force sera estimé. Le déplacement
maximal dû à une force de type échelon sur un système masse-ressort-amortisseur, correspond
à 2-Fo/K où F0 représente l'amplitude de la force excitatrice et K la rigidité du système. La
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force Fo provient de l'accélération qui sera exprimée en multiple de l'accélération
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La Figure A-34 illustre, pour le palier radial présenté, le Ng nécessaire pour déplacer le rotor
de 1 µ??. Ces résultats tendent à démontrer une certaine faiblesse du palier hydrostatique en ce
qui a trait à sa robustesse. De façon générale, des différences de pression d'environ 15 kPa ont
été utilisées dans le palier radial [Lee, 2006; Liu, 2005; Teo, 2006]. À cette valeur et pour
notre géométrie, des Ng de 1.8 et de 0.8, selon l'axe des X et l'axe des Y respectivement,
permettre en déplacement de 1 µ??. Cela indique qu'une vingtaine de g sont seulement
nécessaires pour que le rotor entre en contact avec la paroi. Pour donner une bonne idée de
cette faiblesse, de façon générale, les paliers axiaux des microturbines ont des rigidités de
l'ordre de 105-106 Nm [Lee, 2006; Teo, 2006; Liu, 2005]. Ces rigidités demandent un Ng de
l'ordre de 1000 pour déplacer le rotor de ?µp?. Il est à noter que les déplacements maximum
permis dans les paliers axiaux sont environ entre 1 et 5µp?.
D = 4 mm, L = 400 µ??
g = 20 µ??, m = 12 mg
a= 120°
selon 1 axe X
selon 1 axe Y
10 15 20 25 30 35 40 45
dP (kPa)
Figure A-34 : Accélération procurant un déplacement du rotor de 1 µp?.
AA4 Récapitulation des limitations du palier radial
Outre les limites de fabrication et le fait que le palier doit inévitable être opéré en régime
surcritique, il est possible de définir 5 facteurs directeurs limitant : le débit massique
consommé (m), la différence de pression (dP), l'amplitude au passage des fréquences
naturelles (représenté par le ratio d'amortissement ?, section A.4.1), la limite de stabilité (O?)
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et sa robustesse (Ng/µp?). Le Tableau A-5 illustre les différents facteurs précédemment
mentionnés et démontre que le palier radial hydrostatique tel que conçu, ne présente pas une
très forte robustesse. Par contre, dans un cadre expérimental, le palier hydrostatique devient
très avantageux par sa simplicité.
Tableau A-5 : Limitation du palier radial
limite dP (pour notre géo.)
Valeurs typiques pour
dP =15 kPa
m 10% du débit principal ~15kPa •12mg/s
dP P entrée de la turbine ~ 200 kPa
éviter contact Le plus bas possible -0.01 (C=OOOl)*
O? a éviter Le plus haut possible > 1 MRPM
Ng/µp? éviter contact Le plus haut possible -0.8
*C = Coefficient d'amortissement
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B CARACTÉRISATION EXPÉRIMENTALE DU PALIER RADIAL
Le but de la caractérisation expérimentale du palier radial est de déduire le bon comportement
de cette composante. Sachant que le débit massique est fortement dépendant de l'espacement
entre le rotor et le palier radial, il sera possible d'estimer la valeur réelle du gap du palier
radial. Ainsi, les zones d'instabilité (fréquences naturelles, instabilité tourbillonnaire) pourront
être prédites grâce à la modélisation présentée à l'annexe A. De plus, la validation de ces
limites sera explorée. Il faut comprendre ici que les grands rapports de forme du palier radial
ainsi que la distinction des contours du palier et du rotor rendent la mesure du gap du palier
radial difficile.
B.l Alimentation du palier radial
Le palier radial est alimenté par deux plénums distincts lesquels sont alimentés via une
tuyauterie interne et externe à la puce. Lors des essais expérimentaux, deux configurations ont
été utilisées quant à l'alimentation des plénums (voir Figure B-I). La première configuration,
la configuration originale, utilise deux contrôleurs de débit tandis que la deuxième, la
configuration secondaire, en utilise un seul. Lee a utilisé la configuration secondaire afin
d'avoir la même différence de pression de part et d'autre du palier radial. En négligeant toute
perte de pression en amont, cette configuration assure d'avoir la même pression dans chacun
des deux plénums. Cette configuration est plus représentative de la réalité pour des
changements abrupts de position du rotor dus au débalancement entre autres.
tuyauterie menant












B.2 Comportement expérimental du palier radial
La validation du modèle numérique du palier radial a été effectuée à l'intérieur de la section
A.2.3 à l'aide de résultats expérimentaux antérieurs (voir Figure A-23). Les mesures
expérimentales du dispositif actuel seront maintenant comparées au modèle du palier radial. Il
est possible d'effectuer deux types de mesures expérimentales soient l'une statique (rotor
immobile) et l'autre dynamique (rotor en mouvement). Bien que le premier type de mesure
puisse éliminer toute influence du mouvement de rotation et de l'écoulement fluidique de la
turbine (perpendiculaire à l'écoulement du palier radial), il ne permet pas d'assurer la présence
de symétrie (rotor centré). Même si le mouvementent de rotation du rotor n'a pas d'influence
notable sur la perte de pression dans le palier radial (-1%, voir fin de la section A. 1.2), il est
préférable, pour des raisons de sécurité, d'effectuer les tests dynamiques à basse vitesse ( O <
100 000 RPM). Pour mesurer la perte de pression subite par l'écoulement fluidique dans le
palier radial, il existe deux prises de pression sur le montage expérimental. La première est
située entre le débitmètre et le réceptacle à puce et la seconde est située à la sortie des pales de
la turbine. La Figure B-2 présente les mesures expérimentales de Lee [Lee, 2006] en
comparaison à la modélisation du palier radial.
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Figure B-2 : Comparaison des mesures de Lee au modèle actuel du palier radial. Le
diamètre du rotor est de 4 mm, la longueur du palier radial est de 385 µ?? et les deux
plénums couvrent les 2/3 du palier radial (120° chacun). Le fluide de travail est de l'air
ambiant à 20 0C et la pression atmosphérique est 101.3 kPa.
Le modèle ayant déjà été validé, la différence notable entre le modèle et les mesures
expérimentales provient d'une variante entre la situation idéalisée du palier radial (aucune
perte de pression autre que dans le palier, parois parallèles) et le montage expérimental. À la
fabrication, les dimensions du palier radial rapportées par Lee donnaient un diamètre du rotor
de 4mm, un gap de 20-22µ?? et une longueur de 385µp?. Des problèmes d'alignement
empêchant le rotor de tourner ont mené à la déposition d'une couche d'oxyde de 10 µ?? dans
le palier radial ce qui devait réduire le gap à 10 µp?. La première constatation est que la
déposition de cette couche n'a pas été effectuée tel que prévu. Par contre, cette opération a
permis d'obtenir les premières mesures de rotation du dispositif ce qui rejoignait les résultats
escomptés.
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B.3 Couche d'oxyde dans le palier radial
Afin de vérifier l'état actuel de la couche d'oxyde qui est déposée dans le palier radial, des
photographies au microscope électronique à balayage (SEM) ont été prises sur les dispositifs
du bas #4, #6 et #7 qui furent tous brisés lors d'essais expérimentaux à haute vitesse. De plus,
une cartographie de la composition chimique (spectrométrie X par dispersion en énergie) a été
effectuée afin de s'assurer de l'identification de la couche d'oxyde. Les Figure B-3 et Figure
B -4 illustrent la déposition de la couche d'oxyde dans le palier radial qui n'est pas uniforme et
n'est pas nécessairement présente sur toute la longueur. De plus, les résultats semblent
passablement différents selon les dispositifs.
palier radial
couche d'oxyde (SiO7 )entree « * sortie







Figure B-3 : Photographies au SEM de la couche d'oxyde dans le palier radial du bas #6.
La couche d'oxyde s'étend sur près de 130 µ?? avec une épaisseur variant graduellement












à ~ 250µ?? de l'entrée ** cartographie de la composition chimique
Figure B-4 : Photographies au SEM de la couche d'oxyde dans le palier radial. Les bas #4
et #7 présentent une déposition différente et non uniforme de la couche d'oxyde.
B.3. 1 Effet de la variation du gap
La variation du gap le long du palier radial à une influence directe sur le comportement de
cette composante. Lors de l'observation de la couche d'oxyde, il a été remarqué, de façon
générale, que cette couche était plutôt uniforme sur les premiers 250 à 300 µp? et de très faible
épaisseur (de 0 à 1.5µp?). Par la suite, la couche s'épaissit graduellement jusqu'à environ 5µp?
à la sortie du palier radial. La Figure B-5 illustre de façon sommaire la déposition de la couche




















Pour un gap devenant de plus en plus petit entre l'entrée et la sortie du palier, la perte de
pression est équivalente à celle d'un palier à parois parallèles ayant un gap moyen
représentatif [Lui, 2005]. Une légère augmentation de la rigidité vis-à-vis de son équivalent à
paroi parallèle sera observée. Par contre, le passage aux fréquences critiques est plus risqué car
la distance de contact est réduite. Ainsi, l'effet de la couche d'oxyde sera pris en compte par le
simple fait que le gap moyen est réduit. Combiné aux observations au microscope (Figure B-3,
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Figure B-4 et section 4.7.3), le Tableau B-I présente l'estimation du gap pour les 3 dispositifs
qui ont été mesurés.
Tableau B-I : Estimation du gap du palier radial pour les bas #4, #6 et #7
bas *ap initial(µp?)




B.4 Pertes de pression additionnelles
Les premières mesures ont révélé des pertes de pression additionnelles, mais dû à
l'emplacement du capteur de pression en amont, il est difficile de connaître exactement d'où
proviennent ces pertes de pression. La simple variation du gap moyen dans le palier radial ne
permet pas de bien représenter le comportement du palier (voir Figure B-2). Donc, en plus de
la présence de la couche d'oxyde dans le palier radial qui tend à réduire le gap, il y a une perte
de pression supplémentaire. Dans ces travaux Piekos [Peikos, 2000], identifie les changements
de direction abrupts dans la tuyauterie interne de la puce menant au palier radial comme étant
une possible source de pertes de pression supplémentaires. Il est également possible que la
rencontre entre l'écoulement de la turbine et celui du palier radial soit en cause puisque ces
derniers sont perpendiculaires et relativement différents en termes de vitesse locale. Par
ailleurs, il a été remarqué que l'aire de la section d'entrée du plénum d'alimentation du palier
radial (Dentrée plénum = 0.3mm) était plus petite que l'aire du palier radial.
An.éeplénun./^palierradial=^^ (D = 4mm gdP = 20¿Ml)
Aen,réePlénu,nl\aller radial= 0-67 (D = 4mm gCip = 25¿M)
Ce constat propose l'ajout d'une perte de pression supplémentaire qui sera évaluée à l'entrée
du plénum. La modélisation de cette perte utilisera la relation conventionnelle suivante où ?
représente le coefficient de perte de pression.
dP = 2-p-V2
2
Utilisant la loi de conservation de la masse ( m = ? ¦ V · A ) et la loi des gaz parfaits
(p = PI(R T)), il est possible d'obtenir l'équation B-I qui permet le calcul à partir de
paramètres connus.
m _ [P1a lim + * plénum) 1V=-
p-A
P =
RT et "¦" ~ Vaïim "plénum )




La Figure B -6 présente la comparaison entre les mesures expérimentales de Lee et la
modélisation comprenant la perte de pression additionnelle à l'entrée du plénum du palier
radial. Il a été trouvé, pour le dispositif à l'étude, qu'en utilisant un gap de 22 pm et un
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coefficient de perte de pression ? de 3.5, la modélisation concorde bien avec les mesures
expérimentales. La ligne pointillée représente la perte de pression subite dans le palier radial et
il est important d'observer que, pour les paramètres utilisés, environ la moitié de la perte de
pression est attribuable à des pertes de pression additionnelles hors du palier radial.
modélisation ? ? y'
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Figure B -6 : Comparaison des mesures de Lee au modèle actuel du palier radial. Les pertes
de pression additionnelles sont prises en compte. Le diamètre du rotor est de 4 mm et la
longueur du palier radial est de 385 µ??. Le fluide de travail est de l'air ambiant à 20 0C et
la pression atmosphérique est 101.3 kPa.
Lee a également effectué des mesures dynamiques et il a noté une certaine variance dans les
résultats sous forme de pertes de pression supplémentaires. Après avoir bien observé ses
mesures expérimentales, il a été déduit que ces pertes sont attribuables à la présence de
l'écoulement dans la turbine et à la rotation du rotor. Soit il s'agit d'une perte réelle ou soit
l'emplacement du capteur de pression à la sortie de la turbine ne donne pas la bonne mesure
de pression. La caractérisation dynamique du palier axial doit donc s'effectuer à très basse
vitesse et à faible écoulement fluidique dans la turbine.
B.5 Paramètres influant sur les mesures expérimentales du palier radial
En imposant un fluide à température fixe, l'angle des plénums et la longueur du palier, les
paramètres pouvant influencer de façon notable la caractérisation du palier radial sont : le gap,
la position du rotor, la pression à la sortir du palier, les pertes additionnelles dues à
l'alimentation du plénum et à l'écoulement dans la turbine. Pour la plage d'opération visée,
chacun des paramètres peut avoir une influence non négligeable ce qui rend la caractérisation
des paliers plus difficile. La Figure B -7 illustre l'influence des paramètres sur la
caractérisation du palier radial. Le gap et le coefficient de perte de pression sont, à priori,
fixent. Ils peuvent cependant varier d'un dispositif à l'autre et d?un plénum à l'autre en ce qui
concerne le coefficient de perte de pression. La position du rotor et la pression de sortie du
palier radial peuvent varier tout au long de la caractérisation. Il est à noter que dû à
l'emplacement des plénums, la position en Y du rotor n'a que très peu d'influence ce qui est
tout à l'inverse de la position en X. Par contre, pour une différence de pression totale (palier +
perte d'entrée du plénum), le débit massique total (les deux plénums) varie peu. Ce fait
204
comporte un très bon avantage pour la configuration secondaire de l'alimentation des plénums
lors de la caractérisation. D'autres éléments du montage expérimental induisent de légères
pertes de pression. Une caractérisation de la perte de pression associée à l'utilisation de petit
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Figure B-7 : Variation du comportement du palier radial selon les divers paramètres.
L'angle des plénums est de 120° pour un diamètre du rotor de 4mm et une longueur du
palier radial de 385 µ??. Le débit est indiqué par plénum d'alimentation.
B.6 Estimation de la géométrie du palier radial
Considérant, le plus adéquatement possible, l'influence de tous les paramètres, le Tableau B-2
présente une estimation des gaps et coefficients de perte de pression pour chacun des
dispositifs testés.

















Ce référant au Tableau B-I, ces valeurs respectent les attentes et viennent confirmer deux faits
importants : la couche d'oxyde déposée n'est pas de 10 µp? et il y a des pertes de pressions
supplémentaires. De ce fait, la géométrie d'entrée du plénum devrait être modifiée et les prises
de pression devraient être le plus près possible de l'entrée et de la sortie du palier radial.
Conceptuellement, la perte de pression en amont du palier radial devrait être bénéfique en
augmentant sa rigidité ce qui est le cas du palier axial (deux résistances fluidiques en série)
mais des études plus approfondies permettraient de répondre à ce point.
B.7 Fréquences critiques d'opération
En négligeant tous effets bénéfiques des pertes de pression additionnelles à l'entrée du
plénum, l'estimation des fréquences critiques d'opération du palier radial doit tout de même en
tenir compte. De façon usuelle, les fréquences critiques étaient estimées à partir de la
différence de pression lue mais puisque cette dernière comporte des pertes additionnelles, elle
mènerait à une déduction erronée. La plus simple solution est de se fier au débit massique
introduit dans le palier radial. Ainsi, la Figure B-8 présente le comportement du palier radial
en incorporant les pertes de pression additionnelles à l'entrée des plénums. Pour un même
débit massique, une augmentation du gap du palier radial de 20 à 24µ?? engendre un
abaissement de 20% des fréquences naturelles et de 50% de la limite d'instabilité
tourbillonnaire. La caractérisation expérimentale des fréquences critiques s'est limitée à
l'observation de l'apparition de pics dans l'analyse spectrale du signal de la sonde optique ou
à la collision du rotor avec la paroi. Les résultats étant variables, il est difficile de conclure sur
ce point.
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Figure B-8 : Comportement global du palier radial. Les pertes de pression à l'entrée des
plénums sont incluses. L'angle des plénums est de 120° pour un diamètre du rotor de 4mm
et une longueur du palier radial de 385 µp?. Le cas ?= 0 représente un palier sans perte de
pression additionnelle.
Techniques de mesure au passage des fréquences naturelles
Dans leurs travaux, Liu et Teo proposent trois techniques distinctes pour mesurer le passage
aux fréquences naturelles du palier radial qui sont toutes basées sur la caractéristique suivante
du palier radial. Pour des vitesses de rotation moins élevées que les fréquences naturelles du
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palier radial, le rotor tourne autour du centre géométrique du palier et lorsque la vitesse de
rotation est plus élevée que les fréquences naturelles, en plus de tourner sur lui-même, le rotor
tourne autour de son centre de masse (en effectuant une orbite à sa fréquence de rotation). Si le
rotor est débalancé, l'amplitude de son mouvement devient très grande au passage des
fréquences naturelles et devient équivalente au débalancement par la suite.
La première des trois techniques concerne le traitement du signal enregistré de la sonde
optique afin d'y discerner l'amplitude de vibration du rotor. En plus, de permettre
l'identification des fréquences naturelles du palier radial, cette technique permet de quantifier
le débalancement du rotor ce qui ouvre la porte à la possibilité de balancer un rotor de cette
dimension. Cette technique nécessite un taux d'acquisition du signal de la sonde optique de
l'ordre de 1-2 MHz. La seconde technique, plutôt qualitative, nécessite simplement
l'observation de la variation de la différence de pression au travers du palier radial. Au
passage des fréquences naturelles, la grande amplitude du mouvement du rotor fait en sorte
qu'à débit massique fixe, la différence de pression est moins élevée que le cas d'un rotor
centré. Cela s'explique par le fait que la résistance fluidique du palier radial est très
dépendante de la position du rotor (variation due à la position du rotor sur la Figure B-7).
Cette technique nécessite un bon contrôle de débit massique ainsi qu'une indépendance entre
les composantes. Ces deux techniques doivent être effectuées à faible différence de pression (<
~15kPa) afin d'éviter tout contact entre le rotor et la paroi. La troisième technique proposée
consiste à laisser délibérément le rotor entrer en contact avec la paroi du palier indiquant, du
coup, la présence d'une fréquence critique. Les collisions à faible vitesse (< 100 kRPM) ne
sont habituellement pas fatales et le rotor peut continuer à être opéré.
La première technique n'a été mise en œuvre et la fréquence d'acquisition des signaux était
fixée à 40 kHz (trop faible). La présence de pertes de pression supplémentaires à l'entrée du
plénum d'alimentation du palier radial, la présence de la sortie du palier axial dans l'entrée du
palier radial et la trop grande incertitude des contrôleurs de débits ne permettent pas
l'application de la seconde technique avec le montage expérimental actuel. En effet, Liu et
Teo contrôlent le débit massique à ±1% de la valeur imposée et ils ont conçu des composantes
de scellement afin d'isoler leur palier radial de leur palier axial. Finalement, la forte
dépendance entre les composantes et la difficulté à connaître la position axiale du rotor, ne
permettent pas, hors de tous doutes, d'associer un contact entre le rotor et la paroi fixe à la
présence de fréquences critiques.
B.7.1 Passage aux fréquences critiques
Ayant une bonne idée des fréquences critiques, par la modélisation et par les expériences
passées, une nouvelle technique a été utilisée afin d'effectuer le passage aux fréquences
critiques. En fait, tout se produit à l'étape de démarrage en utilisant une grande accélération et
un faible débit massique dans le palier radial. Dans les dispositifs antérieurs, des paliers axiaux
positionnés de part et d'autre du rotor permettaient d'effectuer l'équilibre axial avant de faire
tourner le rotor. Pour le dispositif actuel, la présence d'un seul palier axial rend le démarrage
différent. Afin d'obtenir un équilibre axial avant d'introduire un écoulement dans la turbine,
Lee a imposé une restriction à la sortie de la turbine (valve micrométrique) ainsi qu'un
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écoulement fluidique secondaire sous le rotor (de la pompe vers la sortie interne du palier
axial). Le palier axial était alimenté avec une pression très élevée (687 kParei) afin d'avoir le
moins de manipulation possible durant l'essai. Dans la présente étude, une configuration
différente des composantes axiales a été utilisée. Ainsi, l'accès à toutes les composantes sous
le rotor a été fermé ce qui permet une pressurisation du dessous du rotor. Pour générer moins
de force, la pression d'alimentation du palier axial a été fixée à un plus faible niveau (de 14 à
70 kParei). Ainsi, lorsque l'écoulement dans la turbine produit une force suffisamment élevée
pour balancer les forces axiales* le rotor accélère rapidement jusqu'à la vitesse d'équilibre. En
fait, cette technique vient directement du fait que l'équilibre axial doit être atteint afin que le
rotor puisse tourner. La vitesse d'équilibre doit avoir une amplitude assez élevée pour que le
passage aux fréquences de résonnance s'effectue durant l'accélération du rotor. Pour ce faire,
il faut induire une faible différence de pression (faible débit massique) afin que les fréquences
naturelles (en X et Y) soient relativement basses (< 20 kRPM par exemple). Par la suite, le
débit massique dans le palier radial peut être graduellement augmenté afin d'accroître la limite
d'instabilité tourbillonnaire. Il faut cependant faire attention pour les fréquences critiques
restent inférieures à la vitesse de rotation. Lors de la présente étude, de façon générale, le débit
massique total au démarrage était fixé entre 1 et 2 mg/s pour être augmenté jusqu'à des valeurs
variant entre 6.5 et 13 mg/s selon les vitesses de rotation.
Deux autres techniques d'opération du palier radial ont été présentées à l'intérieur de la
section A.4 mais elles n'ont pas été utilisées à cause de la difficulté à obtenir l'équilibre axial.
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C ECOULEMENT RADIAL DU PALIER AXIAL
La procédure de résolution numérique de l'écoulement radial du palier axial peut être résumée
par le schéma suivant pour un débit donné dans l'orifice d'alimentation (mon^c<,).Cette
procédure s'est avérée très efficace par rapport au temps de calcul et à la convergence des
résultats. Le critère de satisfaction le plus efficace (temps de calcul vs précision) était la
différence des pressions de sortie (P6-P8).
Première itération






dans eq 2-18 -> P5 et m¡_7
4-7 — morifice m4-5
m¦4-7
/«
dans eq 2-19 -> P7
Calcul de PT5, P17 Pt6, Pts, P6 et P8
si P6-P8 = celle voulue - arrêt du processus
sinon
Itération suivante sur P5
Pose P7 = P5 dans eq 2-18 et 2-19 -» m4_5 et m¡_7
(^4-5 )?=? = fcorr ¦ K-S ßt (^4-7 )?=1 = fcorr " K-I
V1
moriflce
total dans eq 2-26 -» ?(m4_5+m4_7)T=1
?-> ?4_5 , m4_5 , 774_7 , m4_7 et P7
Calcul de PT5, P17 PT6, ??8, P6 et P8
si P6-P8 = celle voulue - arrêt du processus
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D ECOULEMENT RADIAL SECONDAIRE
rotor
CDE „B (· II joint d'étanchéité
F ¦ ' ¦|»;iliei*.i\ial — î
restriction plénum d'équilibre (pas à l'échelle)
Les sections B, D, F et H ont une entrée et une sortie qui seront indiquées, dans les équations,
par les indices 1 et 2 respectivement.
La présente modélisation se base sur les modèles d'écoulements radiaux (B, D, F et H) et
d'expansion (E) définis au chapitre 2 tandis que la modélisation de la contraction (A, C et G)
provient des travaux de Lee [Lee, 2006]. En plus de ces modèles, les équations des gaz
parfaits (P = p- RT), de continuité (m = ? -V-A) ainsi que la définition générale de la
pression totale (P1. = P -(? + (?-?)-?2/2JFi) et celle du nombre de Mach
(M =V/yj/-R-T ) sont utilisées. La température T est considéré comme étant constante et
devrait corresponde à la température ambiante. Le modèle pour un écoulement radial tel que
défini au chapitre 2 est valide pour un écoulement laminaire développé compressible à densité
variable. Pour s'assurer de la validité de l'écoulement développé, surtout pour l'écoulement
dans la restriction qui est d'une longueur de seulement 10 µp?, la longueur de développement
sera évaluée. Il est possible d'évaluer cette longueur (x<¡ev) à partir de la relation suivante qui
est valide pour un écoulement laminaire [DeWitt, 2002].
^ «0.05 -Ren
Dh
Pour un écoulement radial en couche mince, le diamètre hydraulique (Dh) est équivalent à 2h
où h est la distance entre le rotor et la partir statique du bas.
**"¦--- 0 05 /7'V',P*=005 ?·2·?. = 0.05-??
2-h µ ?µ p-t-µ
0.05 m- 2- h
Xdev ~
p ¦ r ¦ µ
Pour la configuration actuelle, le débit maximal dans l'écoulement radial secondaire peut être
évalué par le débit maximal du joint d'étanchéité (~50 µ g/s). Il est possible d'évaluer la
longueur d'entrée en utilisant les dimensions nominales et le débit maximal évalué en utilisant
comme fluide de travail de l'air à 200C.
0.05·5?10-8·2·0.5?10"6 nMx,lpv ~ t r = 0.03 µp?dev p 1550 ? IO"6 1.88 x IO"5
Cette évaluation est très faible et dans le but d'être plus réaliste, une longueur de
développement correspondant à 0.5 -Dh sera utilisée. Ainsi, Xdev est évalué à 0.25 µp?.
L'écoulement dans la restriction s'étend sur une longueur de 10 µp?, ce qui est très grand par
rapport à la longueur de développement évaluée, l'hypothèse de l'écoulement développé est
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validée. Pour la suite des explications, le lecteur peut se référer à la figure présentée au début
de la présente section.
Tout d'abord, l'écoulement subit une perte de pression due à la contraction à l'entrée (A) qui
peut être calculée à l'aide des relations suivantes où Pja est considéré comme la pression
totale à la sortie du palier axial.
état du fluide (en A)
PTA = PT àia sortie du palier axial
1A _ m RT\
VA-AA ¿?-Ma 7
P =P1A 1TA I +^M2A r-i
2 équations, 2 inconnus -> MA et ensuite Pa
100 > Re > 2
Re < 2
Contraction (de A à B i)










ReB1 = P -Vm-Dh _ m 2 ¦ h8 _
m
ß 1Bl ß p·G?1·µ
état du fluide (en Bj)










2 équations, 2 inconnus -> MBi et ensuite Pbi
Le fluide passe ensuite dans un écoulement radial (B) où la perte de pression a déjà été définie
par G équation 2-6.
écoulement radial (de Bi à B?)
"jj2 — ? "m2 ?-µ-mRT '^Si ?
M-RT1Bl







P = P ¦G??2 * Bl i+fc!)MBl ?-l
Une nouvelle contraction (C) engendre une perte de pression supplémentaire et les équations
suivantes permettent de déterminer la pression totale à l'entrée de l'écoulement radial de la
restriction (D). Le facteur de perte de charge Kcontmction est défini par la même relation établie
pour la contraction au point A.
état du fluide (en C)
P = P1TC l TBl
P=P -1C 1TC \+tzÈM- r-i
„ p m· R-TrPc=Pc-RTc
m R-Tr
Vc-Ac Ar-Mc Y
2 équations, 2 inconnus -> Mc et ensuite Pc
Re01 =
Contraction (de C à Di)
p-VDl- Dn _ m 2 ¦ hD _ m
_
M
P — P = KrTC rTD\ ^contraction
m M p·t??-µ
V TC ~ "ci
état du fluide (en Dj)
P = P1 Dl l TDl I+ItIlM





Vdi '¿Di ADi- M DiV 7
2 équations, 2 inconnus -> MDi et ensuite Poi
Comme pour l'écoulement radial précédent (B), la perte de pression de l'écoulement radial en
D peut être calculée à l'aide des relations suivantes.
écoulement radial (de Di à D2)
2_12-M.m.R.T
rDl il -1Dl _ ,3
^
_ m- R T0^






P = P1 TDl l Dl -U +^MlDl ?-\
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L'écoulement subit une autre perte de pression à cause de l'expansion après la restriction (E).
Le facteur Expansion a déjà été défini dans le chapitre 2 à l'équation 2-22 et les équations
subséquentes permettent de déterminer l'état du fluide à son entrée dans le plénum d'équilibre
(F).
expansion (de D2 à E)
P -P1 TDl l TE Kexpansion • \rTD2 PD2 )
Re _ P VD2- Dn _ m 2-hD _ mDl
100 > Re > 2
Re < 2
µ ^Dl µ p-t?2-µ
Ä"..exp ansion
K„exp ansion
11.5711 3.9264 4.8215 1.6422 ? ???„ „------------ +—7—r+—,—T7 —-T- + 0.0093-ReRe In(Re) In(Re)2 In(Re)3
33.1458
Re
état du fluide (en E)
P =P1E 1TE I +^M2E ?-\
m R-Te?e = ?e.?.?e=±±?e.-_VE-AE AE-MEÌ ?
2 équations, 2 inconnus -> ME et ensuite PE
état du fluide (en Fi)
même qu'en E
Dans le plénum d'équilibre (F), la perte de pression est reliée à un écoulement radial.
écoulement radial (de Fi à F2)
"fi ~ 1 "fi





A ¦ P"¦Fl I Fl





I+(^l) M2LVl F2 Y-I
Une dernière contraction, à l'entrée du joint d'étanchéité (G), fait subir une perte de pression
supplémentaire et les relations suivantes permettent de calculer la pression à l'entrée du plat
qui précède le joint d'étanchéité (H).
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état du fluide (en G)
P = P1TG 1 TFl
P=P1G 1TG ! + <£=!> m; ?-?
J
m R-Tn„ ^, m- RTrPr=prRTc = 2. =.V0-A0 A0-M0V Y
2 équations, 2 inconnus -^ Mg et ensuite Pg
Re^1 =
contraction (de G à Hi)




P -P1TG * THX Kcontraction ' \"tg *g )
état du fluide (en Hi)









V -A' HX "-HX Am-M1n 7
2 équations, 2 inconnus -> MHi et ensuite Phi
Finalement, la perte de pression en H est définie par une perte de pression dans un écoulement
radial et les relations suivantes permettent de calculer l'état du fluide à son entrée dans le joint
d'étanchéité.
écoulement radial (de Hi à H2)
Hl lp¡¡ _12.M.*.R.T. |n
IhRT112
y noHl A ¦ P"¦HI l Hl










E COMPLEMENT DE L'ANALYSE DYNAMIQUE
E.l Simulation dynamique du palier axial
La modélisation du comportement dynamique permet d'avoir un modèle simple afin de
prédire la réaction dynamique des paliers à une excitation quelconque. Il est ainsi possible de
vérifier la justesse du critère d'instabilité (équation 2-33) tout en permettant la modélisation à
composantes multiples ce qui peut s'avérer fort utile. De plus, il est possible d'estimer le
temps de réponse du palier axial. Le modèle qui suit n'est valide que pour de petits
déplacements à une position donnée car au-delà de cette considération, il faut prendre en
compte la variation des coefficients.
L'égalité des équations 2-29 et 2-30 permet de définir la relation à la base de la présente
modélisation qui se veut un processus itératif par incrément de temps.
- (-C1 + C2) · F - C3 ¦ K= C4 · F + C5 · K
- (-C1 + C2)dP-C3dh = C4— + C5 —dt dt
La variation dh représente la variation du gap local et elle est égale à la variation de la position
axiale du rotor. Isolant le terme dP et considérant la différence des débits massiques de
l'itération précédente, il est obtenu :
c5 ¦ -t- + C3 · dht - (mentrée - msonie );._1JP = dt
C
La variation temporelle des débits massiques et de la force s'obtient en utilisant les
coefficients définis lors de l'analyse dynamique du palier axial (équation 2-29 et 2-31).
Mortel =rilentrie\i-l+ Cl -¿P.
Msortiel = "WL + C2 ' dPi + C3 " <#»/
Fi=Fi_l+C6-dPi
Il suffit maintenant de reprendre la relation définie lors de la simulation du comportement
dynamique du palier radial (section A.3) pour prédire le mouvement du rotor. La variable Vi
représente la vitesse axiale du rotor à l'itération i.
dhM=-^—-dt2+Vrdt
mro,or
En plus de prédire les limites d'instabilités définies par les critères d'instabilité dynamique
établis à la section 2.6.1, cette modélisation permet prédire le comportement dynamique du
rotor et du palier axial face à une perturbation quelconque. La Figure E-I illustre le
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comportement dynamique du palier radial sous une perturbation équivalente à une variation de
la force du palier axial de 2%. Pour un gap au palier axial de ?µp?, le temps de stabilisation est
de 0.3 ms tandis que pour le gap de 2µp?, ce temps est augmenté à 8.5 ms. Cette différence
concorde avec la proximité entre le point de fonctionnement et l'instabilité dynamique





P1. . , relative = 827 kPapalier axial
gap = 1.0 µp?
P ,. . , relative = 827 kPapalier axial
gap = 2.0 um
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Figure E-I : Exemple de comportement dynamique du palier radial.
Cependant, il faut bien garder en tête que la valeur des coefficients Ci à Ce est dépendante de
la pression d'alimentation et du gap du palier axial qui peut varier grandement lors de
perturbation.
E.2 Analyse dynamique du palier axial d'origine
Cette analyse pour but l'évaluation du potentiel d'utilisation du palier axial d'origine (actuel
plénum d'équilibre) puisque la nouvelle génération de microturbine à cycle Rankine devra être
munie d'un palier axial se comportant adéquatement. Comme il a été mentionné au début de la
section 2.5, le plénum d'équilibre avait été conçu afin de servir de palier axial principal, mais
des contraintes de microfabrication n'ont pas permis la fabrication des orifices au travers du
rotor permettant l'alimentation du palier axial principal. Bien que cette composante n'ait pas
été fabriquée, ça conception permettait d'obtenir un palier axial au caractéristique adéquate
afin de supporter l'opération du rotor. L'analyse quasi statique de Lee [Lee, 2006] a permis de
déterminer que le palier axial principal (le plénum d'équilibre) permettait d'obtenir une force
suffisamment élevée pour balancer le champ de pression autour du rotor ainsi qu'une rigidité
très élevée permettant l'opération du dispositif en régime sous-critique.
Il est possible de représenter les paliers axiaux par deux résistances fluidiques principales
soient : une à l'entrée (dans les orifices) et une seconde à la sortie (écoulement entre deux
plaques planes). La Figure E-2, présente les résistances fluidiques principales pour le palier
axial d'origine ainsi que le palier axial actuel.
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sortie joint d'étanchéité sortie
I entrée
palier axial actuel palier axial original
Figure E-2 : Présentations résistances fluidiques principales des paliers axiaux.
Ces résistances fluidiques varient différemment en fonction des paramètres d'opération afin de
répondre aux critères de conception. Contrairement au palier axial actuel qui peut être contrôlé
indépendamment, la source fluidique du palier axial d'origine correspondait à l'entrée de la
turbine ce qui contraint la variation de la pression d'entrée. Lors de son étude, Lee [Lee, 2006]
a établi que la rigidité du palier axial d'origine était optimale lorsque la résistance fluidique de
sortie (à la restriction) représentait le 2/3 de la résistance fluidique totale de l'écoulement. En
d'autres mots, le 2/3 de la chute de pression dans le palier axial devrait être subite à la
résistance fluidique de sortie. Ces résultats devraient être autant applicables pour le palier axial
d'origine que le palier axial actuel. Par contre, cette analyse a été effectuée en considérant le
fluide comme étant incompressible et en ne tenant compte d'aucun aspect dynamique. Bien
que Lee ait conçu un modèle plus complet contenant d'autres résistances fluidiques
(expansions, contractions, etc.) et tenant compte de la compressibilité, aucun aspect de
réaction dynamique du système n'a été étudié.
L'analyse dynamique du palier axial (section 2.6.1) a permis d'identifier les régimes
d'opération pour éviter les instabilités dynamiques que ne peut prédire un modèle quasi
statique. De plus, cette analyse a permis d'établir les principes et équations de base de
l'analyse dynamique de palier axial alimenté par des orifices et où l'évacuation du fluide
s'effectue via un écoulement restreint entre deux parois. En reprenant les bases de cette
analyse et en les appliquant à un modèle représentant le palier axial d'origine, il serait possible
d'analyser le comportement dynamique de ce dernier et déjuger de son potentiel d'utilisation.
E.2. 1 Modélisation du palier axial d' origine
Le modèle du palier axial d'origine comprend 7 pertes de pression qui sont dans l'ordre:
l'entrée de l'orifice, l'orifice, la sortie de l'orifice, l'écoulement radial dans le plénum
d'équilibre, la contraction à la restriction, la restriction et l'expansion de sortie. Comme
première approximation, le débit dans le joint d'étanchéité (-10 kg/s) sera négligé face au
débit dans le plénum d'équilibre (~106 kg/s). La modélisation est similaire à celle du palier
axial actuel décrite à la section 2.4 et ne sera pas détaillée sauf mention des deux différences
suivantes. Dans ce modèle, la perte au tournant entre l'orifice et le plénum d'équilibre est
modélisée par un simple changement de section à pression totale constante en respectant les
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équations d'écoulement compressible. Ce changement s'explique par le fait que le gap est
relativement grand (~ 8,5µp?) et que les relations établies dans le modèle du palier axial actuel
ne s'appliquent plus. La deuxième différence se rapporte au fait qu'aucune correction ne sera
apportée par rapport au débit massique calculé dans le plénum d'équilibre. Les équations de
comportement fluidique dans un écoulement radial, définies à la section 2.4 (équation 2-18 et
2-19), seront directement utilisées. Un calcul à l'aide du logiciel COMSOL et de la géométrie
du palier axial d'origine a permis de vérifier que cela entraîne une erreur de 5%.
La Figure E-3 présente le palier axial d'origine ainsi que le volume de contrôle utilisé pour
l'analyse dynamique. Les 32 orifices de 20µ?? de diamètre sont distribués symétriquement à
une distance radiale de 950µ??. Les autres dimensions du palier axial d'origine ont déjà été




volume de contrôle IHentïée
y orifice
IWsortie joint d'étanehéité
restriction plénum d'équilibre joint d'étanehéité
Figure E-3 : Volume de contrôle de l'analyse dynamique du palier axial d'origine. Le débit
dans le joint d'étanehéité est négligé.
Les critères de stabilité reste les mêmes que pour l'analyse du palier axial (section 2.6.1)
C1 < O et C2 6 > O (1er critère), -Cx +C2C, G (2e critère)
Les coefficients Cj à Ce sont obtenus de la même façon qu'avec le palier axial (équation 2-29,
2-30 et 2-31) mais avec la modélisation présentée précédemment.
E.2.2 Comportement dynamique du palier axial d'origine
La Figure E-4 illustre la présence d'instabilités dynamiques lors de l'opération normale du
palier axial d'origine. Un gap à la restriction de 0.5µp? entraîne un contact avec la paroi dans
le joint d'étanehéité ce qui permet, selon le modèle établi, de prédire la présence d'instabilité
dynamique dans le palier axial d'origine sur toute sa plage d'utilisation.
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Pression d'alimentation relative (kPa)
103. 206. 310 et 414
zone d instabilité dynamique
5 0.6 0.7 0.8 0.9 1 1.1 1.2 1.3 .4 1.5
Figure E-4 : Instabilité dynamique du palier axial d'origine. À la conception, le gap nominal
à la restriction était de 1 µ?? et la pression d'alimentation provenait de l'entrée de la turbine.
Il est possible de rendre un tel palier dynamiquement stable en variant les résistances
fluidiques de sortie. Par exemple, un élargissement de la restriction (50µp? au lieu de ??µp?)
permet d'obtenir un rapport de (-Ci+C2>C5/(C3-C4) supérieur à 1. Par contre, une telle
modification entraîne un abaissement de la rigidité du palier axial d'un facteur 3 bien que la
force du palier soit légèrement plus élevée. Un autre moyen de rendre le palier
dynamiquement stable est de le combiner à un second palier qui est stable. À priori, la
conception d'un tel palier axial devrait être repensée en tenant compte des instabilités
dynamiques.
Simulation du comportement dynamique du palier axial d'origine
La simulation du comportement dynamique du palier axial d'origine s'effectue de la même
façon que pour le palier axial mais avec les bonnes valeurs des coefficients Ci à Ce. À titre
d'exemple, la Figure E-5 illustre le comportement dynamique du palier axial d'origine soumis
à une perturbation équivalente à 0.5% de la force du palier. La différence dans les
comportements concorde avec la proximité et le dépassement de la limite d'instabilité
dynamique du palier axial d'origine présenté à la Figure E-4. Pour un gap de 0.6µ???, le palier
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Figure E-5 : Exemple de comportement dynamique du palier axial d'origine. La pression
d'alimentation relative du palier est de 206 kPa.
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E.3 Considération dynamique de deux paliers axiaux simultanément
L'analyse du palier axial actuel et du palier axial d'origine a permis de définir les équations de
base régissant le comportement axial dynamique du rotor qui seront maintenant appliquées
pour un système à deux paliers axiaux en s' inspirant des travaux de Teo [Teo, 2006]. Les
indices A et P qui seront utilisés représentent respectivement le palier axial actuel (A) et le
palier axial d'origine (P). En comparaison de l'analyse à composante unique, la considération
simultanée des deux paliers axiaux implique la modification de l'équation provenant de la
seconde loi de Newton ( m ¦ az = ^ Fz ) en tenant compte des deux paliers.
mmtor-h'=C6A-PA' + C6P-PP'
En combinant les équations 2-29 et 2-30 adaptées pour chacun des paliers, il est possible
d'obtenir les relations suivantes en supposant que h' est le même pour les deux paliers (valide
uniquement pour la configuration des paliers tel que présentée) :
^-5A ' ^ + ^"3A h' + C4A-P'A + (-ClA + C2A)-FA=0
\s cp ' Fl "T" V*- Ip * 1 1 "T" \_' Ap * L ? I ^ \_^ I ? I Ks 2 ? )P'P=0
Pour résoudre ce système d'équations différentielles, il suffit d'effectuer le changement de
variable suivant :X=h' et X = K. Ce qui permet d'obtenir, sous forme matricielle, le


































Les valeurs propres de la matrice des coefficients doivent toutes avoir une partie réelle
négative afin de présenter un comportement dynamiquement stable (exponentielle
décroissante).
Exemple du comportement dynamique du système à deux paliers
Le Tableau E-I présente deux exemples d'un système à deux paliers où le gap minimal (au
palier axial et à la restriction du palier axial d'origine) est varié. Les valeurs propres de la
matrice des coefficients permettent de déterminer la stabilité du système. Pris à part, le palier
axial est stable dans les deux cas mais le palier axial d'origine est stable pour le gap à 0.5µp?
et instable pour le gap de ?µ??. La Figure 2-35 et la Figure E-4 permettent de déduire
individuellement la stabilité des paliers.
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Tableau E-I : Exemple de détermination de la stabilité du système à deux paliers
Pression d'alimentation relative
Palier axial : 827 kPa
Palier axial d'origine : 206 kPa
gap
0.5 µp?





Palier axial : 827 kPa




Simulation du comportement dynamique d'un système à deux paliers
La simulation du comportement dynamique d'un système à deux paliers s'effectue
sensiblement comme pour le palier individuel. La sommation des forces doit, ici, tenir compte
des deux paliers. Les équations subséquentes permettent de déterminer la variation dh qui
représente à la fois la variation des gaps aux paliers axiaux et la variation de la position du
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mentree \ Ai thmtrée\Ai_l+CÎA-dPAi
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L'exemple suivant permet de vérifier la concordance entre les limites de stabilité dynamique
obtenues par cette modélisation et celles obtenues par l'évaluation des valeurs propres de la
matrice des coefficients. La Figure E-6 illustre la simulation du comportement dynamique lors
d'une perturbation. La comparaison de ces résultats avec l'exemple présenté au Tableau E-I
permet d'apprécier la concordance dans l'évaluation de la stabilité du système.
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Figure E-6 : Simulation du comportement dynamique du système à deux paliers axiaux. Les
pressions d'alimentation relative du palier axial et du palier axial d'origine sont de 827 kPa et
de 206 kPa respectivement.
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F ESSAIS HAUTE VITESSE ET CAS D'INTÉRÊTS
Les procédures de démarrage et d'accélération du rotor sont présentées initialement. La
réalisation des essais haute vitesse est présentée par la suite. Des cas d'intérêts expérimentés
durant les divers essais sont analysés. Finalement, une analyse de défaillances est effectuée où
les conditions du bris des dispositifs sont discutées et les instabilités possibles lors de
l'opération du dispositif sont énumérées à la fin de la présente annexe.
F.l Démarrage et accélération
Outre les essais visant la caractérisation des diverses composantes (palier axial et radial,
pompe et joints d'étanchéité), plusieurs essais ont été menés dans le but de se familiariser avec
le montage expérimental et les différents dispositifs qui ont été utilisés. Une vue d'ensemble
des procédures qui ont été effectuées lors de la mise en rotation du rotor et lors de son
accélération à basse vitesse sera présentée. Les avantages et inconvénients seront discutés
quant à l'utilisation de la nouvelle configuration (ports fermés) lors de l'opération des
dispositifs.
F. 1 . 1 Opération du palier axial
Pour le palier axial, une bonne anticipation du débit massique dans le palier axial permet de
vérifier la présence de fuite et également d'un blocage quelconque de la tuyauterie et des
orifices. Une caractérisation du débit massique maximal et minimal permet d'avoir une bonne
idée de la plage d'opération sécuritaire par rapport à la position axiale du rotor. La mesure du
débit massique minimal est plus difficile à obtenir avec la configuration à ports fermés à cause
de la pressurisation qui s'effectue sous le rotor. Lors du démarrage du dispositif avec la
configuration à ports fermés, la pression d'alimentation était généralement très basse
comparativement aux essais effectués par Lee (de 14 à 82 kParei contre 690 kParei). La
nouvelle configuration permet donc d'opérer le dispositif avec des pressions beaucoup plus
faibles permettant de se rapprocher d'un système autosuffisant. Par contre, la rigidité est
beaucoup moins grande ce qui signifie une moins grande autonomie d'opération et une
fréquence critique plus faible. De plus, les très faibles débits massiques d'opération (pour de
faibles pressions) rejoignent les limites du contrôleur de débit actuellement utilisé pour le
palier axial. La Figure F-I illustre les performances du palier axial pour une pression
d'alimentation de 82 kPa. La faible variation de la force ne permet pas une grande autonomie








Figure F-I : Performances du palier axial pour une pression d'alimentation de 82 kPa. Le
débit massique varie entre 0.005 et 0.2 mg/s selon le gap d'opération.
Lors des essais à plus haute vitesse, la position axiale du rotor était jugée sécuritaire si le débit
massique du palier axial n'excédait pas une certaine valeur en fonction de la pression
d'alimentation de ce dernier. Sur le banc d'essai actuel, les mesures de pression sont en psig
(livre/pouce2 relatif) et les débits massiques en sccm (cm3 standard). En fait, selon les unités de
mesure du banc d'essai, la limite correspondait à une valeur précise (2) du rapport entre la
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La Figure F-2 illustre la comparaison entre la limite utilisée lors des essais expérimentaux et le
comportement du palier axial (théorique et expérimental). La limite visée est sécuritaire mais
aucune fuite ne doit être présente à l'entrée du palier axial.
Pression d'alimentation (relative)
P1 = 275 kPa, P2 = 414 kPa, P3 = 551 kPa












Figure F-2 : Vérification de la procédure d'opération du palier axial. Á gauche, les points
représentent la limite visée appliquée au modèle théorique. À droite, la ligne de référence
représente la limite visée et elle est comparée aux caractérisations du palier axial.
Opération du palier axial lors de l'accélération du rotor
Voici maintenant la procédure utilisée lors de l'accélération du rotor en ce qui concerne
l'opération du palier axial. Tout d'abord, le débit de la turbine est augmenté afin d'accélérer le
rotor et lorsque dernier accélère moins intensément en fonction du débit massique augmenté,
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la pression d'alimentation du palier axial est augmentée (de 7 à 35 kPa). Habituellement,
l'augmentation de la pression d'alimentation est accompagnée d'une bonne accélération due à
l'éloignement des composantes sous le rotor. Lorsque la sortie interne du palier axial est
fermée, la hausse de la pression d'alimentation du palier axial induit un débit massique plus
élevé qui tend à élever le champ de pression sous le rotor. Ainsi, en plus de l'élévation de
force axiale provenant du palier axial, une élévation de force axiale supplémentaire est créée
par la pressurisation sous le rotor lors d'une hausse de la pression d'alimentation. Lors de
certains essais, des fuites ont été remarquées dans la tuyauterie externe et bien que le débit
massique du palier axial révèle un état de la position axial, l'utilisation d'une seule référence
rend l'opération du dispositif plus difficile expérimentalement.
F. 1 .2 Opération du palier radial
En ce qui concerne l'écoulement dans palier radial, un passage des fréquences critiques lors de
l'accélération initiale permet d'opérer le dispositif dans un état surcritique dès le départ. Il est
bon de se rappeler ici qu'une augmentation du débit massique dans le palier radial engendre
une augmentation de sa pression d'entrée. Cette pression étant la pression de sortie externe du
palier axial, l'équilibre axial risque d'être perturbé surtout au démarrage du dispositif avec la
configuration à ports fermés. Les sections A.4 et B.l permettent de déduire les conditions
d'opération du palier radial.
F. 1 .3 Ouverture et fermeture des différents ports
L'ouverture des différents ports permet de changer le champ de pression et, ainsi, l'intensité
des forces. Connaissant précisément la géométrie, les résultats sont très prévisibles et ne seront
pas détaillés ici. Par contre, il est bon de garder en tête que les joints d'étanchéité peuvent
pressuriser le centre des dispositifs tel que présenté à la section 4.4. Étant donné que la surface
d'action est relativement faible (-1/10 de la surface totale sous le rotor), l'impact est moindre
sur la force. De plus, la section 3.3.1 traite du cas où tous les ports sous le rotor sont fermés
lors de l'opération du dispositif (sans eau dans la pompe).
La configuration à ports fermés
La première constatation qui a été faite quant à l'utilisation de la configuration à ports fermés
est la faible pressurisation du centre du dispositif (à partir du rayon interne du palier axial).
Théoriquement, les niveaux de pressurisation devraient être beaucoup plus élevés. Par
exemple, tel que présenté à la fin de la section 2.4.1, une pression de d'alimentation du palier
axial aussi faible que 60 kPa devrait engendrer une pressurisation de 40 kPa au centre du
dispositif. Hors, en ayant comme référence la pression d'entrée du palier radial et la pression
de sortie de la turbine, la pressurisation du centre du dispositif sous le rotor n'a jamais excédée
les 30 kPa et ce, même pour des pressions d'alimentation avoisinant les 620 kPa. L'absence
d'orifices sur près du tiers du palier axial et un gap d'opération relativement grand, dont les
impacts ont été étudiés à la section 3.3.1, permettent d'expliquer en partie l'incapacité à
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pressuriser le centre du dispositif. En fait, le champ de pression s'adapte pour qu'il y ait
équilibre des forces et avec la configuration à ports fermés, cela s'effectue à une position
axiale élevée et avec une pressurisation relativement faible du centre du dispositif. Les débits
massiques du palier axial étant faibles (inférieur à 1.5 mg/s pour une pression d'alimentation
de 620 kPa), des débits de fuite pourraient également expliquer les faibles niveaux de
pressurisation.
F.2 Haute vitesse
Dans ses travaux, Lee [Lee, 2006] discute de trois essais distincts où il a atteint des vitesses
maximales de 180, 280 et 330 kRPM avec une configuration à ports ouverts. En fait, il induit,
au besoin, un écoulement de la pompe jusqu'à la sortie du palier axial afin que les
composantes du bas génèrent une plus grande force. Il se sert également d'une valve
positionnée à la sortie de la turbine pour équilibrer les forces axiales. Les deux premiers essais
lui ont permis de se familiariser avec le contrôle du dispositif mais la destruction des pales du
stator a été constatée aux démarrages. Par ailleurs, il identifie le changement de la position
axiale responsable d'une variation de -30% de la vitesse de rotation (variation due au
frottement). Afin de limiter la variation de la position axiale, il tente, pour une pression
d'alimentation constante du palier axial, de garder le débit massique constant dans ce même
palier lors du troisième essai.
Lors de la présente étude, le dispositif C a été plus spécifiquement utilisé pour effectuer des
essais haute vitesse puisque son stator comportait des pales intactes. Les autres dispositifs ont
fonctionné sans stator (Ire rangée intacte pour le dispositif A) et, malgré cela, un bon niveau
de performance a été atteint. Le Tableau F-I présente les vitesses maximales atteintes par les
différents dispositifs ainsi que les paramètres d'opération à ce moment. Le dispositif A a servi
à une familiarisation avec l'opération du dispositif tandis que les dispositifs D, E et G ont servi
plus spécifiquement à l'exploration et la caractérisation de la pompe hydrodynamique. Le
palier radial, le palier axial et les joints d'étanchéité ont été étudiés à l'aide de tous les
dispositifs.
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F.2. 1 Préparation aux essais haute vitesse
Une caràctérisation à basse vitesse et basse pression a été effectuée afin d'établir un guide
d'opération du palier axial pour une utilisation de la configuration à ports fermés. La Figure
F-3 illustre cette caràctérisation qui a été effectuée sur le dispositif C. Lors de cet essai, pour
une pression d'alimentation donnée du palier axial, le débit massique dans la turbine a été
augmenté afin de démarrer la rotation puis, il a été de nouveau augmenté jusqu'à l'arrêt du
dispositif. Ainsi, le débit massique maximal du palier axial pour un rotor en rotation et un
rotor à l'arrêt a pu être mesuré. Les valeurs minimales sont présentées à titre indicatif car la
configuration à ports fermés engendre une pressurisation des composantes sous le rotor qui a
une influence non négligeable sur le débit massique du palier axial. Cette constatation est
d'autant plus vraie lorsque les pressions aux sorties du palier axial se rapprochent de la
pression d'alimentation. La différence entre le débit minimal à l'arrêt et en rotation peut être
attribuable à l'utilisation de la configuration à ports qui permet difficilement une approche des
composantes sous le rotor. Le comportement du palier axial lors d'opération à grand gap
explique la faible différence entre les débits maximaux en rotation et à l'arrêt. Il est également
possible que la pressurisation sous le rotor soit responsable, en grande partie, de la variation
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Figure F-3 : Caràctérisation à basse pression du palier axial du dispositif C. La
configuration à ports fermés est utilisée. Les conditions d'opération de la turbine font
varier la vitesse de rotation (à gauche) et le débit massique du palier axial (à droite).
Afin d'avoir une bonne idée de la position axiale du rotor lors des essais haute-vitesse, une
estimation du débit massique maximal du palier axial sera effectuée à partir des données de la
Figure F-3 (5 derniers points de la courbe pour un rotor en rotation) et sera utilisée à la section
suivante.
F.2.2 Essais haute-vitesse
Le but des essais haute-vitesse est d'atteindre le plus niveau de performance possible en
l'absence d'eau dans la pompe. Ainsi, une vitesse de rotation de 296 kRPM a été atteinte lors
du dernier essai effectué sur le dispositif C. La présente section a pour but de présente les
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paramètres d'opération lors des trois essais haute-vitesse qui ont été expérimentés sur le
dispositif C ainsi que lors d'un essai sur le dispositif E.
Pour les trois essais du dispositif C, la configuration à ports fermés a été utilisée demandant
ainsi une procédure d'opération différente de celle de Lee [Lee, 2006] tout en permettant un
niveau de performance équivalent. Ayant déjà étudié cette configuration lors des essais à basse
vitesse, une alternance entre l'augmentation du débit massique de la turbine et celle de la
pression d'alimentation du palier axial a été suivie. Pour le palier radial, un faible débit
massique (~ 2 mg/s) était induit au démarrage afin que ce palier soit opéré en régime
surcritique dès le départ. Par la suite, et le débit massique du palier radial était augmenté de
façon successive alors que le rotor tournait à plus grande vitesse. Un seul contrôleur de débit a
été utilisé pour les deux plénums d'alimentation du palier radial. Fait intéressant à noter, la
différence de pression semblait varier beaucoup plus que le débit massique lors des trois
essais. La position radiale du rotor peut expliquer ces variations et il est fort possible que le
rotor ait été opéré avec une position décentrée dans le palier radial. À la section 4.7 du présent
document, le décalage entre le palier radial et les composantes sous le rotor a été mesuré.
L'impact principal de ce décalage est que plus le champ de pression est intense, plus le
moment induit par le décalage sera intense. Par ailleurs, les profils de pression dans la turbine
ont été caractérisés sans pour autant apporter de nouvelles informations par rapport aux
travaux de Lee.
Essai #lsur le dispositif C
Le premier essai haute vitesse effectué sur le dispositif C a permis d'atteindre des vitesses de
près de 220 kRPM. Le Tableau F-2 présente les paramètres d'opération qui ont été variés
durant l'essai. L'observation du débit massique du palier axial permet de constater que le rotor
semble être près des composantes du haut (près des valeurs maximales) sans changer
radicalement de position axiale (variation quasi linéaire du débit en fonction de la pression
d'alimentation du palier axial). La pression d'alimentation à la fin de l'expérimentation a été
augmentée de façon importante car il a été déduit, au moment de l'essai, la possibilité que le
rotor soit près des composantes sous le rotor. Pour le palier radial, l'accélération au démarrage
(0 à 30 kRPM) a permis une opération en régime surcritique en y imposant un débit massique
de 2.4 mg/s. Par la suite, le débit massique a été augmenté entre 3.7 et 4.3 mg/s pour le reste
de l'essai. Lors de ce premier essai, trois arrêts du rotor ont été expérimentés. Le premier à
196 kRPM, le second à 214 kRPM et le dernier à 220 kRPM. La raison principale de ces arrêts
semble être une position axiale élevée (avec possible inclinaison du rotor) entraînant un
contact avec les composantes se trouvant au-dessus du rotor. Bien qu'une instabilité
dynamique du palier radial puisse également être à l'origine de ces arrêts, les multiples essais
effectués par Lee et lors de la présente étude semblent indiquer des régimes d'opération du
palier radial adéquat, stable et non problématique. Durant l'accélération du rotor, certaines
composantes fréquentielles sont apparues à des vitesses avoisinant les 90 kRPM. Elles sont
probablement liées à des phénomènes d'instabilité non linéaire provenant du palier radial [Liu,
2005] mais cette étude ne sera pas effectuée ici. Les fréquences naturelles du palier radial, à ce
moment, sont estimées à environ 30 kRPM et 20 kRPM selon les axes X et Y respectivement.
Malgré que le rotor soit entré en contact avec la structure statique à plus de 200 kRPM, le
dispositif est demeuré opérationnel pour les essais subséquents.
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Tableau F-2 : Variation des paramètres d'opération du premier essai haute-vitesse. La colonne








































































* avant l'arrêt du dispositif
Essai #2 sur le dispositif C
Le second essai haute vitesse sur le dispositif #C a permis d'atteindre une vitesse de 290
kRPM et le Tableau F-3 présente la variation des paramètres d'opération lors de l'accélération
du rotor. Pour cet essai, le débit du palier radial a été fixé 6.5 mg/s après le démarrage du
rotor. Tout comme pour le premier essai, l'analyse du débit massique du palier axial tend à
démontrer que le rotor ait été opéré près des composantes du dessus. Le rotor est entré en
contact avec la structure statique à 290 kRPM et le dispositif est demeuré opérationnel pour
l'essai suivant.
Tableau F-3 : Variation des paramètres d'opération du second essai haute-vitesse. La colonne








































































vitesse estimée avant l'arrêt du dispositif (± 5 kRPM)
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Essai #3 sur le dispositif C
Le dernier essai haute vitesse sur le dispositif C a permis d'atteindre une vitesse de 296 kRPM
et le Tableau F-4 présente la variation des paramètres d'opération. Lors de cet essai, le débit
du palier radial a été augmenté graduellement de 1.6mg/s (au démarrage) jusqu'à 6.4 mg/s (à
138 kRPM).
Tableau F-4 : Variation des paramètres d'opération du dernier essai haute-vitesse. La colonne








































































* avant l'arrêt du dispositif
Lors de l'arrêt du dispositif à 296 kRPM, la pression d'alimentation du palier axial était
inférieure à celle des deux premiers essais. La comparaison du débit massique du palier axial
avec l'estimation du débit maximal admissible démontre une opération du dispositif avec une
position axiale élevée. Les valeurs plus élevées du débit massique du palier axial, relativement
aux deux premiers essais, peuvent s'expliquer par une opération du dispositif avec une
position axiale plus élevée ou par le fait que la puce du bas ait subi des dommages lors de
l'arrêt du dispositif durant le second essai haute-vitesse. La destruction de la puce du bas a été
remarquée lors de l'arrêt du dispositif à 296 kRPM au moment d'augmenter le débit massique
dans la turbine et quelques secondes après avoir augmenté la pression d'alimentation du palier
axial. Le débit massique du palier axial a alors plafonné à la valeur maximale du contrôleur de
débit démontrant ainsi le bris du palier axial.
Comparaison des paramètres d'opération des essais haute vitesse sur le dispositif C
La principale différence remarquée lors des essais haute vitesse est le niveau d'augmentation
de la pression d'alimentation du palier axial. Les essais #2 et #3 présentent des paramètres
d'opération et un niveau de performance équivalent à l'exception de la pression d'alimentation
du palier axial qui était de près de 30% plus faible vers la fin du 3e essai. Lors des trois essais,
la pression sous le rotor était uniforme, c'est-à-dire que les mesures de pression à la pompe et
à la sortie interne du palier axial étaient identiques. Ce fait confirme l'opération du dispositif
avec une position axiale élevée ne permettant pas au joint d'étanchéité de pressuriser de façon
notable le centre du dispositif (la pompe). Après avoir étudié les mesures des différents essais,
il est intéressant de noter que le paramètre d'opération ayant la plus grande influence sur le
champ de pression sous le rotor a été le débit massique de la turbine. La Figure F-4 présente
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révolution de la pression sous le rotor en fonction du débit massique de la turbine et de la
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Figure F-4 : Paramètres dominant la pression sous le rotor
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Suivant les conclusions de la modélisation globale du système, les paramètres d'opérations du
palier axial, la position axiale, la vitesse de rotation et la pression à la sortie de la turbine
avaient été jugées comme étant les paramètres dominants du champ de pression sous le rotor.
Hors, les résultats obtenus démontrent que les conditions d'opération de la turbine sont
dominantes. Ce fait est attribuable, une fois de plus, à une position axiale élevée.
Par ailleurs, l'un des avantages de la configuration à ports fermés est ressorti lors de
l'expérimentation par le fait que l'impact des pertes de pression à la sortie de l'écoulement
principal du dispositif corrigé. Avec la configuration originale, ces pertes de pression
augmentent la force produite par le champ de pression dans la turbine et une force
supplémentaire doit être produite sous le rotor. Hors, avec la configuration à ports fermés, la
pression à la sortie de la turbine devient la pression de référence du champ de pression sous le
rotor et elle augmente à mesure que le rotor accélère (le débit massique de la turbine
augmentant). La configuration à ports fermés permet de corriger les pertes de pressions à la
sortie du dispositif et démontre un aspect d' autosuffisance. Par contre, elle semble induire,
pour le dispositif actuel, une position axiale élevée afin d'obtenir un équilibre des forces
axiales.
Comparaison avec les essais de Lee
Comparativement aux essais menés par Lee, la pression d'alimentation du palier axial était
plus de deux fois moins élevée ce qui s'explique par l'utilisation de la configuration à ports
fermés. Cette configuration induit une force plus élevée provenant du champ de pression sous
le rotor tout en permettant d'abaisser la pression d'alimentation du palier axial de façon
importante. Par contre, la procédure d'opération demande d'augmenter constamment la
pression d'alimentation du palier axial ce qui s'avère être plus risqué. En effet, l'estimation de
la position axiale par le débit massique circulant dans le palier axial devient alors beaucoup
plus difficile à déduire lors de l'opération du dispositif. Il est important de mentionner ici que
la configuration à ports fermés permet peu de latitude afin de varier la position axiale du rotor
lors de l'opération du dispositif à cause de l'influence directe des conditions d'opération dans
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la turbine sur le champ de pression sous le rotor. En fait, bien que la pression d'alimentation
du palier axial ait été variée, l'analyse du débit massique a démontré une position axiale
élevée.
Essais haute vitesse effectués sur le dispositif E (stator sans pales)
A la fin d'un essai expérimental visant un pompage de l'eau à haute vitesse (discuté à la
section 4.5), une tentative d'accélération a été effectuée. Deux tentatives de démarrage de la
pompe à 190 kRPM et à 220 kRPM ont été effectuées mais sans succès. Par la suite, le rotor a
été accéléré jusqu'à une vitesse de 253 kRPM. Pour cet essai, une configuration différente a
été utilisée afin de contrôler la pression à la sortie du palier axial pour réduire la force dans le
plénum d'équilibre en cas de pressurisation par la pompe. Une valve a donc été positionnée à
la sortie interne du palier axial. Le dispositif E utilisé pour cet essai ne comporte pas de pale
dans le stator et il est donc intéressant de présenter les paramètres d'opération de cet essai car
le champ de pression correspondrait, pour un dispositif intact, à une vitesse de -400 kRPM. Le
Tableau F-5 présente les paramètres d'opération du dispositif. Pour cet essai, la pression
d'alimentation a été fixée à une valeur fixe (689.3 kPa).








































































































*/parasite= 30.5 kRPM, ** /parasite = 40 à 55 kRPM, *** avant l'arrêt du dispositif
Au début de l'essai, la valve à la sortie du palier axial était complètement ouverte et elle a été
graduellement refermée jusqu'à la fin de l'essai (complètement fermée à -230 kRPM). Le port
d'accès du centre se trouvant sur le dessus du rotor a été ouvert après le premier essai de
pompage à haute vitesse (à -190 kRPM). Le débit massique dans le palier radial a
graduellement été augmenté jusqu'à 15 mg/s. Étant donnée l'intensité du débit massique du
palier radial, il faut en tenir compte pour les pertes de pression à la sortie de la turbine. Lors de
l'accélération après les essais de pompage, les ports d'accès de la pompe étaient ouverts mais
il est possible que de l'eau puisse avoir bloqué ces derniers. Quoi qu'il en soit, la zone de la
pompe étant petite, la variation de force n'est pas très grande pour les pressions rencontrées
(0.09 N à 60 kPa). L'analyse du débit massique dans le palier axial indique une position axiale
élevée ( + de 2 pm). La raison de l'arrêt du dispositif est reliée au contrôleur de débit qui a
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soudainement coupé l'alimentation de la turbine. L'état de la puce sera discuté lors de
l'analyse de défaillance présentée à la section F.4.
Durant cet essai, des instabilités ont été rencontrées à deux reprises et elles ont été remarquées
par l'apparition d'une fréquence parasite (/parasite) dans le spectre frequentici de la vitesse de
rotation. La première fréquence est apparue à une vitesse de rotation de -109 kRPM et avait
une valeur de 508 Hz (30.5 kRPM). À ce moment, le débit massique dans le palier radial était
de 6.5 mg/s et, selon la modélisation, ses fréquences naturelles variaient entre 15 et 30 kRPM.
La seconde fréquence, apparue à une vitesse de -238 kRPM, avait une valeur entre 666 et 917
Hz (40 et 55 kRPM). Le débit massique dans le palier radial était de 9.6 mg/s à ce moment ce
qui correspond à des fréquences naturelles du palier radial entre 40 et 60 kRPM. Il semblerait
donc qu'un phénomène d'instabilité dans le palier radial soit à l'origine de l'apparition des
fréquences dans le spectre frequentici.
Pour estimer l'équivalence d'un dispositif intact pour les paramètres d'opération de cet essai,
la différence de pression dans la turbine est utilisée et comparée à celle des essais haute vitesse
effectués sur le dispositif C et celle donnée par le modèle de la turbine. Ainsi, selon le modèle
et aussi selon la projection des mesures de l'essai du dispositif C, pour une même différence
de pression dans la turbine, une vitesse de -405 kRPM serait atteinte. Cette conclusion est
valide pour une opération du dispositif avec une position axiale élevée et avec des conditions
d'opération similaire (champ de pression).
F.3 Exploration de cas d'intérêts
Durant les multiples essais, l'exploration des performances des diverses composantes a mené à
la rencontre de cas démontrant certaines possibilités d'opération du dispositif ainsi que
certaines caractéristiques de la configuration à ports fermés. Quelques cas d'intérêts seront
présentés ici en ce qui concerne les limites du palier radial, les temps de pressurisation des
composantes sous le rotor, les pertes de pression dans le joint d'étanchéité et dans le palier
axial et, finalement, la réaction du dispositif à une forte perturbation.
F.3. 1 Opération du rotor sans un débit direct dans le palier radial
Le premier cas présenté concerne l'atteinte d'une vitesse de rotation de 110 kRPM en
n'imposant aucun débit massique direct dans le palier radial. À ce moment, la pression
d'alimentation du palier axial était de 344 kParei et son débit massique était à -0.65 mg/s ce
qui représente la limite maximale estimée du palier axial. Le gap au palier axial est donc très
près de sa valeur maximale. Il est à noter que le signal de la sonde optique semblait très
instable (irrégularité) à l'instant de la mesure ce qui peut être expliqué en partie par la
proximité du rotor avec les composantes se trouvant au-dessus de ce dernier. Normalement,
environ la moitié du débit massique du palier axial rejoint l'entrée du palier radial pour
traverser ce dernier et l'autre moitié sort vers l'intérieur du palier axial. Si aucune fuite n'est
présente dans les composantes sous le rotor, la partie du débit massique sortant vers l'intérieur
du palier axial devrait sortir par les sections sans plénums du palier radial et traverser ce
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dernier par la suite. En tenant compte que la moitié du débit massique total passe dans le palier
radial vis-à-vis les plénums (2x120°) et que l'autre moitié du débit massique traverse les
sections sans plénums (2x60°), il est possible d'évaluer les limites dynamiques du palier
radial. Le Tableau F-6 présente une estimation des limites dynamiques qui a été faite à partir
de la modélisation du palier radial pour divers cas d'écoulement dans le palier radial. Le
troisième cas étudié (refoulement) suppose que tout le débit massique du palier axial rejoint
les plénums du palier radial. Sans aller plus en détail dans l'analyse, il semblerait bien que le
palier radial ait été opéré à une vitesse de rotation excédant la limite tourbillonnaire estimée.
Dans ses travaux, Teo [Teo, 2006] discute de la possibilité d'obtenir des singularités
augmentant de façon importante la limite d'instabilité tourbillonnaire. Bien qu'il ne discute
que du cas du palier isotropique (palier à rigidité uniforme), il se peut qu'une singularité de ce
type ait été rencontrée ici.




































pl = section avec plénum, spi = section sans plénum
F.3.2 Vérification de fuites notables dans le système
Dans le but de vérifier la présence d'un débit de fuite important dans le système, un autre essai
a été mené sur le dispositif D faisant circuler un écoulement d'air de l'entrée de la pompe
jusqu'à la sortie de la turbine. Des débitmètres ont été positionnés à l'entrée et à la sortie de
l'écoulement et des mesures de pression ont été effectuées à la sortie de la pompe, à la sortie et
à l'entrée du palier axial ainsi qu'à la sortie de la turbine (dernière rangée de pales du rotor).
Le premier objectif visait à vérifier si tout l'écoulement sortait bien par la sortie de la turbine
et la Figure F-5 illustre la comparaison entre les mesures du débit massique à l'entrée et à la
sortie de l'écoulement. Pour les présentes mesures, les débitmètres ont une précision et une
résolution de même ordre de grandeur que les valeurs mesurées. La comparaison entre les
mesures permet de constater l'absence de fuites notables dans le système, du moins pour le
niveau de pressurisation (-100 kPa) et elle permet d'acquérir une meilleure confiance face aux
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Figure F-5 : Comparaison des débits entrant et sortant du dispositif. La fréquence
d'échantillonnage était de 4 Hz et les mesures ont été moyennées sur 10 données.
Débitmètre d'entrée : précision = 4.3 mg/s, résolution = 0.43 mg/s.
Débitmètre à la sortie : précision =1.1 mg/s, résolution = 0.11 mg/s.
F.3.3 Pertes de pression au travers du joint d'étanchéité et du palier axial
Lors de la vérification de la présence de fuites, les mesures de pression sous le rotor ont
permis de quantifier les pertes de pression engendrées par l'écoulement au travers du joint
d'étanchéité et du palier axial. La Figure F-6 illustre les pressions à la sortie de la pompe et à
la sortie interne du palier axial (graphique de gauche). Étant donnée la faiblesse des débits
massiques, les pertes de pression à la sortie de la turbine sont négligeables. Des calculs
permettent de vérifier que l'ordre de grandeur est respecté quant à l'évaluation des gaps au
joint d'étanchéité et au palier axial (graphique de droite). La modélisation du joint d'étanchéité
a été utilisée pour l'écoulement entre la pompe et le palier axial et un écoulement radial
annulaire a été utilisé pour le palier axial. Ces résultats sont à titre indicatif en raison de la
complexité de la géométrie du joint d'étanchéité, de la présence d'orifices dans le palier axial
et du fait que l'écoulement dans le plénum d'équilibre a été négligé. Il est intéressant de
remarquer l'importante pressurisation mesurée à la pompe malgré la faiblesse du débit
massique y circulant. Ce fait explique pourquoi Lee [Lee, 2006] a utilisé un tel écoulement
pour augmenter la force provenant du champ de pression sous le rotor. Cette pressurisation
devrait être sensible à la variation du gap au joint d'étanchéité (pour son intensité) et au
volume de pressurisation (pour son temps de convergence). En opération, le gap au joint
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Figure F-6 : Caractérisation des pertes de pression d'un écoulement entrant par la pompe.
Les pressions varient en fonction du débit massique (à gauche) et l'évaluation des deux
gaps principaux est du bon ordre de grandeur (à droite).
F.3.4 Appréciation du temps de pressurisation
Finalement, une pressurisation par l'entrée de la pompe a été effectuée en bloquant la sortie de











¦ sortie de la pompe
¦ sortie de la turbine
" entrée du palier axial





00 3300 3400 3600 3700 38003500
temps (s)
Figure F-7 : Pressurisation du dispositif par l'entrée de la pompe. Durant cette opération,
le débit massique était de 0.65 mg/s pour le premier plateau et pour le second plateau, le
débit massique était de 1.6 mg/s (jusqu'à 3636 secondes) puis il a été augmenté à 3.2 mg/s.
La limite de certains capteurs est de 207 kPa.
Les temps de pressurisation élevés s'expliquent par un volume de pressurisation relativement
grand (tuyauterie externe), par la faiblesse des débits et par la présence d'une perte de pression
élevée à l'entrée de l'écoulement (joint d'étanchéité). La diminution du temps de
pressurisation lors de la seconde augmentation de pression, vient du fait que le débit massique
a été doublé. Bien qu'il soit possible de pressuriser les composantes en utilisant la
configuration à ports fermés, ces observations viennent confirmer un temps de pressurisation
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élevé. D'autres essais avec un écoulement normal (au travers de la turbine, débit > 10 mg/s)
montre un temps de pressurisation variant entre la dizaine de secondes à la minute.
F.3.5 Réaction du dispositif en opération à une forte perturbation
Avec la configuration à ports fermés et une faible pression d'alimentation du palier axial
Lors d'un essai de pressurisation par le joint d'étanchéité sur le dispositif G, un changement de
prise de pression sous le rotor a permis d'apprécier la façon dont le dispositif réagit à une forte
perturbation avec la configuration à ports fermés. Ainsi, une dépressurisation a été engendrée
par l'ouverture, durant quelques secondes, des ports de l'entrée et de la sortie de la pompe. La
Figure F-8 illustre les variations du comportement du dispositif lors de cette dépressurisation
de la sortie et de l'entrée la pompe.
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Figure F-8 : Variation des paramètres lors de la pressurisation du centre du dispositif G.
La chute de vitesse est causée par l'augmentation du frottement dû au rapprochement entre le
rotor et les composantes du bas du dispositif. Ce changement de position axial engendre une
variation du débit massique du palier axial de 0.14 à 0.08 mg/s (valeur moyenne). Cela permet
d'évaluer la variation dû gap au palier axial à environ 0.4 µ?? (modélisation, orifices de 8 µ??).
La variation cyclique du débit massique entre 2550 et 2650 secondes n'est pas attribuable au
mouvement du rotor car la vitesse de rotation est relativement constante. Il est plus probable
que ce soit une réponse du contrôleur de débit afin de conserver la pression constante. Selon le
modèle du palier axial, la variation du gap (0.4µp?) engendre une augmentation de la force du
palier axial de 0.006 N. Au même instant, la force provenant du champ de pression dans la
turbine s'est abaissée de 0.006N (abaissement de la pression d'entrée). La chute de pression au
centre du dispositif engendre un abaissement de la force de 0.04N. Au total, l'équilibre des
forces est perturbé de 0.028N et doit être compensé. Après la dépressurisation de la pompe, la
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pression à la sortie inteme du palier axial a augmenté de 3.5 kPa ce qui correspond à une
augmentation de la force de 0.028 N (700 µ?? < r < 1750 µ??). Cette augmentation peut
s'expliquer par le fait que les gaps sont plus petits et donc les pertes de pression sous le rotor
deviennent plus grandes. Par contre, la hausse de pression semble s'être effectuée sur -20
secondes. La pressurisation dans la pompe prend environ 250 secondes et la pression à la
sortie interne du palier axial redescend à sa valeur initiale. Les longs temps de pressurisation
sont attribuables au volume à pressuriser (tuyauterie externe) et à un faible débit massique. Par
contre, l'équilibre axial semble s'être soutenu tout au long de l'opération puisque le rotor n'a
que ralenti et il ne s'est pas arrêté. La configuration à ports fermés du montage actuel
engendre beaucoup de volumes passifs qui rendent le temps de lecture de l'adaptation des
champs de pression sous le rotor de l'ordre de la seconde. Il est difficile de savoir si cela est
représentatif des valeurs réelles près du rotor dans le dispositif car le présent essai montre un
déséquilibre des forces, sans arrêt du rotor, pendant -20 secondes (de 2550 à 2570 secondes)
ce qui est relativement très long. La force évaluée au palier axial semble être de bon ordre de
grandeur et est, dans le présent cas, insuffisante pour soutenir la perturbation. Des pertes de
pression importantes à l'entrée et à la sortie de la pompe pourraient permettre une lente
dépressurisation du centre du dispositif expliquant pourquoi le rotor ne s'est pas arrêté.
Finalement, la variation de la force provenant du joint d'étanchéité ne peut pas compenser le
déséquilibre à cause des faibles vitesses de rotation, du gap d'opération élevé et du passage
d'un écoulement au travers de la composante. Bien que le rotor ne se soit pas arrêté, les
conditions d'opération de cet essai démontrent un temps de stabilisation du système après
perturbation majeure d'environ 6 minutes.
Variation importante de la position axiale mesurée
Lors de l'accélération du dispositif E, lors d'un essai de pompage, une variation importante de
la position axiale du rotor a été mesurée permettant de confirmer la position axiale élevée du
rotor avec l'utilisation de la configuration à ports fermés. Pour cet essai, une configuration
différente a été utilisée afin de contrôler la pression à la sortie du palier axial (en cas de
pressurisation importante de la pompe). Une valve a donc été positionnée à la sortie interne du
palier axial et, en l'absence d'eau dans la pompe, l'entrée et la sortie de la pompe étaient
ouvertes (à pression atmosphérique).
La fermeture progressive de la valve à la sortie du palier axial a permis de confirmer
l'opération du dispositif avec une position axiale élevée du rotor. La Figure F-9 présente les
paramètres d'opération du dispositif à ce moment. La différence de forces (dF) est calculée à
partir des pressions mesurées autour du rotor à l'exception de la zone du palier axial. Ainsi, la
valeur de cette différence de force correspond à la force produite par le palier axial. Pour cet
essai, la pression d'alimentation du palier axial était fixe à 689 kParei. La fermeture de la valve
à la sortie du palier axial a été effectuée en alternance avec l'augmentation du débit massique
de la turbine. Au moment d'effectuer cet essai, le but était de conserver une augmentation de
la vitesse relativement constante. Les accélérations du rotor à 1100 secondes et à 1300
secondes correspondent directement à une augmentation du débit dans la turbine. Les autres
accélérations correspondent à une variation importante de la position axiale du rotor changeant
ainsi le frottement sous le rotor. La variation de la position axiale du rotor se remarque par la
variation du débit massique dans le palier axial et est également confirmée par l'observation
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de la différence des forces (dF) qui correspond à la force du palier axial. L'observation de
cette manipulation de la valve à la sortie du palier axial permet de déduire que, outre durant
l'accélération entre 900 et 1200 secondes, la position axiale du rotor était élevée. Au cours des
essais menés durant la présente expérimentation, il a été pensé que le rotor était beaucoup plus
près des composantes sous le rotor étant donné la variation de la vitesse de rotation. L'étude
de l'équilibre en puissance faite à la section 3.7 présente l'influence de la position axiale sur la
variation de vitesse du rotor.
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Figure F-9 : Paramètres d'opération du dispositif lors de l'accélération du rotor. La
fermeture de la valve à la sortie du palier axial débute à 900 secondes. La différence de
force (dF) correspond à la force du palier axial.
Une comparaison des mesures avec la modélisation du palier axial sera maintenant effectuée.
Le diamètre des orifices a été évalué à une valeur entre 8 et 9 µp? à la section 2.4.2 du présent
document. A la section 4.7.4, l'observation de la présence d'une couche d'oxyde sur le dessus
de la puce du bas d'environ 2 µ?? augmente le jeu axial à 3 µp? (de 0 à 3µp? pour le joint
d'étanchéité et de 0.5 à 3.5 pour le palier axial) en ne considérant aucun déplacement axial des
composantes statiques. La Figure F- 10 illustre le niveau de performance du palier axial selon
la modélisation présentée à la section 2.4 pour les conditions d'opération du présent essai dans
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Figure F-IO : Niveau de performance du palier axial selon la modélisation. Le diamètre
des orifices a été varié de 7 à 10 µp? et la pression d'alimentation du palier axial est de
imposée à 689 kParei.
À partir des données de la Figure F-9 et de la Figure F- 10 (courbe pour un diamètre d'orifice
de 8 µp?), il est possible d'observer une bonne concordance, aux points de débits minimaux du
palier axial (1.15 mg/s à 1150 secondes et 1.65 mg/s à 1180 secondes), entre la force du palier
axial et la différence des forces du champ de pression autour du rotor. Selon le modèle du
palier axial, le gap de ce dernier était de plus de 2µp? au début et à la fin de la manipulation et
de près de 1.25 µp? vers 1150 secondes (gap au joint d'étanchéité alors de 0.5 à 0.75µp?).. Ces
observations permettent d'avoir une meilleure confiance par rapport aux analyses faites à
partir du comportement du palier axial et elles permettent de conclure que le dispositif est bel
et bien opéré, une fois de plus, avec une position axiale élevée. Il est important de rappeler ici
que la modélisation du palier axial est moins valide pour un gap élevé dû à la possible
présence de phénomènes de blocage sonique et à la validité des pertes de pression à la sortie
de l'orifice.
En conclusion, la manipulation de la valve de sortie du palier axial a permis de confirmer
l'opération du dispositif avec une position axiale élevée lors de l'utilisation de la configuration
à ports fermés. Cette dernière permet d'établir un équilibre axial avec une position axiale élevé
du rotor et elle présente un caractère d' autosuffisance car, à gap élevé, les forces du palier
axial sont faibles (- de 20% de la force totale) et l'équilibre axial est atteint. Par contre, les
rigidités y sont relativement faibles et le dispositif ainsi opéré ne peut résister à des variations
abruptes.
F.4 Analyse des modes de défaillance
La présente section a pour but de présenter les observations qui ont été faites lors de la
défaillance des dispositifs. Les dispositifs ont été endommagés et les raisons apparentes de ces
bris seront avancées. Tout d'abord, les conditions d'opération lors des bris ainsi que l'état des
dispositifs seront présentées. Par la suite, les observations reliées à la structure du dispositif
seront discutées. Puis, les avantages et inconvénients de la configuration à ports fermés seront
discutés par rapport à l'opération du palier axial et à l'atteinte de l'équilibre axial. Finalement,
les sources possibles d'instabilités lors de l'opération du dispositif seront énumérées.
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F.4. 1 Conditions d'opération lors du bris des dispositifs
Le Tableau F-7 présente l'état des dispositifs ainsi qu'une partie des conditions d'opération
lors des défaillances majeures rencontrées. Pour les dispositifs C et E, le Tableau F-4 et le
Tableau F-5 présentent plus détails sur les paramètres d'opération au moment de l'arrêt des
dispositifs.
________Tableau F-7 : État des dispositifs lors du changement
Dispositif Etat
puce du bas brisée
puce du bas brisée
fissure au palier axial













La puce du bas du dispositif A s'est fracturée quelques secondes après une augmentation de la
pression d'alimentation du palier axial et le dispositif C s'est brisé suite à l'augmentation du
débit massique dans la turbine lors d'un essai haute vitesse effectué quelques secondes après
avoir augmenté la pression d'alimentation du palier axial. Pour le dispositif E, le contrôleur de
débit de la turbine s'est soudainement mis à osciller juste après avoir augmenté le débit
massique et ce, également lors d'un essai haute vitesse. Une erreur de contrôle est à l'origine
de ce bris. Finalement, il a été remarqué sur le dispositif G, après plusieurs essais, qu'un
morceau de la structure à la sortie du palier radial s'était dissocié de la puce du bas.
Pour les dispositifs A et C, la puce du bas s'est brisée en plusieurs morceaux lors de
l'opération du dispositif. La Figure F-Il présente l'état des puces des bas #7 (dispositif A) et
#4 (dispositif C). Des bris au niveau du palier axial ont été répertoriés en plusieurs endroits ce
qui laisse croire à une possible faiblesse de cette composante. Au moment des bris des
dispositifs A, C et E, les conditions d'opération ne présentaient pas de point commun outre le
fait que le gap au palier axial semblait être élevé (>2µp?) et que des bris au niveau du palier
axial ont été remarqués sur ces trois dispositifs. Le bris en plusieurs endroits du palier axial sur
les dispositifs A et C et une fissure était apparente seulement au niveau du palier axial lors du
bris du dispositif E semble indiquer une faiblesse structurale de la composante. De plus, des
contacts répétés du rotor dans le palier radial semblent avoir endommagé ce dernier pour le
dispositif G.
Les arrêts répétés des dispositifs (contacts avec la structure statique) ainsi que la pressurisation
des composantes (surtout le palier axial) semblent être à l'origine des bris rencontrés. Une
faiblesse structurale du palier axial est potentiellement à l'origine de la fracture répétée des
puces du bas. Le fait qu'une fissure ait été observée seulement au niveau du palier axial lors






fractures au niveau du palier axial
Figure F-Il : Photographies de l'état des puces #7 et #4.
F.4.2 Aspect structural
Paroi mince dans G alimentation du palier axial
Une défaillance possible au niveau de la structure a été identifiée précédemment ainsi que par
les observations de Lee [Lee, 2006]. Une observation de la structure de la zone d'alimentation
du palier axial a permis d'identifier un amincissement de la paroi externe qui illustré à la
Figure F- 12. Pour les puces #6 et #7, les observations ont été effectuées après le bris de la
puce du bas. La paroi externe de la zone d'alimentation du palier axial se retrouve avec une
épaisseur d'environ 9 µp? au lieu de 45 µ?? (à la conception). L'amincissement de la paroi est
dû au fait que les orifices du palier axial ont été gravés en même temps que le plénum
d'alimentation du palier radial. La surgravure du plénum d'alimentation du palier radial vient
du fait que les rapports de forme (largeur/profondeur) sont très différents entre les orifices du
palier axial et le plénum d'alimentation du palier radial. La variation des mesures propose la
possibilité d'avoir une paroi encore plus mince.
Suite à ces observations, une pressurisation à 1 MPa de l'alimentation du palier axial a été
effectuée sur le dispositif D afin de vérifier que la structure puisse tenir une telle pression.
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Figure F- 12 : Photographies au SEM de la paroi mince du palier axial de diverses puces. La
puce #6 a été utilisée par Lee lors de ces essais haute vitesse et la puce #7 fait partie du
dispositif A de la présente étude.
Base des pales du stator
Lors de la préparation du premier dispositif, une procédure de nettoyage standard utilisant un
bain sonique a été utilisé. Malheureusement, l'utilisation du bain sonique a entraîné le bris des
pales d'un stator. Lee a déjà identifié que la base des pales du stator présentait une faiblesse
structurale due à la présence d'une couche d'oxyde de silicium (pour arrêter uniformément la
gravure des pales) [Lee, 2006]. Pour la préparation des autres dispositifs, la procédure de
nettoyage a été suivie, mais sans l'utilisation du bain sonique. Il est à noter que les pales du
rotor sont demeurées intactes lors du nettoyage au bain sonique.
F.4.3 Opération du dispositif avec la configuration à ports fermés
La configuration à ports fermés a permis d'opérer le dispositif pour la caractérisation des
multiples composantes de la microturbine avec des pressions d'alimentation du palier axial
bien inférieures à celles de Lee. Le champ de pression sous le rotor équilibrait alors celui se
trouvant au-dessus du rotor et ce, de façon quasi autonome (caractère d' autosuffisance). Par
contre, la position axiale du rotor était, la plupart du temps, élevée ce qui a été déduit par un
débit massique relativement élevé dans le palier axial. Lors de l'accélération du rotor pour les
essais haute vitesse, l'équilibre axial s'est également effectué avec une position axiale élevée
(grand gap au palier axial) ce qui est directement lié à l'utilisation de la configuration à ports
fermés. L'abaissement de la pression d'alimentation du palier axial engendre une baisse de la
rigidité de ce dernier et le dispositif est ainsi plus vulnérable à des changements brusques du
champ de pression dans la turbine. Pour éviter que cela se produise, une valve doit être
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positionnée entre le contrôleur de débit et l'alimentation l'entrée de la turbine sur le montage
expérimental. Puisque le gap sous le rotor est grand, le champ de pression s'ajuste de façon
quasi autonome, mais les pressions d'alimentation du palier axial étant relativement faibles,
les fortes perturbations peuvent entraîner de grandes variations de la position axiale.
F.4.4 Instabilités
La présente section répertorie les éléments qui pourraient nuire à l'opération du dispositif et à
l'intégrité de sa structure. Ces éléments n'ont pas tous la même importance mais une attention
particulière devrait leurs êtres accordés en cas de défaillances majeures.
Turbine
- pertes de pression importantes à l'entrée et à la sortie du dispositif (section 4.1.1)
- faiblesse structurale au niveau de la base des pales du stator (fin section F.4.2)
Palier axial
- les parois minces de la zone d'alimentation du palier axial (section F.4.2).
- une position axiale élevée est susceptible aux instabilités dynamiques (section 2.6.1)
- possible formation d'un résonateur de Helmholtz (discuté à la fin de la section 2.4.3).
- le changement constant de la pression d'alimentation du palier axial rend plus difficile
la détermination de la position axiale du rotor (constat général)
Palier radial
- phénomènes d'instabilité non linéaire [Liu, 2005]
- faible robustesse (section A.4.3)
- désalignement du palier radial : pertes de pression supplémentaires à l'entrée du palier
radial (section 4.7.3)
- possibilité de rigidité négative (section 3.4)
- possible formation d'un résonateur de Helmholtz (section A.4.2)
Autres
- rigidité négative dans le plénum d'équilibre (section 2.5)
- désalignement du palier radial : création d'un moment angulaire (section 3.5 et 4.7.3)
Montage expérimental
- utilisation de contrôleur de débit adéquat (précision et contrôle)
- emplacement des capteurs de pression (volume de la tuyauterie)
- assemblage du réceptacle à puce (précontrainte dans la structure)
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